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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Tato diplomová práce se zabývá konstrukčním návrhem hnacího ústrojí pro formuli 
Dragon 3. Je zde uveden přehled nejčastějších konstrukčních řešení pouţívaných v kategorii 
Formula Student. Na základě této rešerše je pak navrţena vlastní koncepce hnacího ústrojí. 
Hlavní důraz je kladen na konstrukci částí stálého převodu, uchycení diferenciálu včetně 
mechanismu napínání řetězu a součástí s ním souvisejících. Pro navrţené komponenty byla 
nakonec provedena pevnostní kontrola pomocí MKP. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Hnací ústrojí, diferenciál, stálý převod, Formula SAE  
ABSTRACT 
This master thesis deals with the structural design of the drivetrain for the formula Dragon 3. 
There is shown an overview of the most common design solutions used in the category 
Formula Student. On that basis is made my own concept of the drivetrain. Major focus is 
placed on the design of the final drive, differential mounting including chain tensioning 
mechanism and design of related components. For the designed components was made stress 
analysis by FEM. 
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Projekt Formula SAE vznikl v roce 1981 v USA. Od roku 1998 existuje také evropská odnoţ 
tohoto projektu, Formula Student.  Jedná se o konstrukční soutěţ studentských týmů s cílem 
zkonstruovat co nejlepší vozidlo formulového typu. Studenti jsou ve svých konstrukčních 
návrzích vázáni pravidly, které se týkají zejména bezpečnosti. Jinak mají zcela volnou ruku.  
Na ústavu Automobilního a dopravního inţenýrství na VUT v Brně jiţ třetím rokem funguje 
studentský tým TU Brno Racing, který se zúčastňuje tohoto projektu. Letos bude postavena 
třetí verze formule s názvem Dragon 3.  
Důleţitým prvkem formule je právě hnací ústrojí, které přenáší točivý moment z motoru 
na hnaná kola. Tento přenos musí být zajištěn s minimálními ztrátami. Zároveň musí změnit 
směr a velikost točivého momentu, popřípadě přerušit tok točivého momentu dle potřeby. 
V případě vozů kategorie Formule Student je hlavním cílem, aby hnací ústrojí bylo co 
nejlehčí při co nejlepším zajištění výše zmíněných poţadavků. Konstrukční řešení hnacích 
ústrojí Formulí Student jsou nejčastěji kombinací automobilových a motocyklových 
koncepčních řešení. Mnohdy se můţeme setkat s velmi originálními způsoby řešení, z nichţ 
mnohé mají šanci na další vyuţití v automobilním či motocyklovém průmyslu.  
Mým cílem je navrhnout hlavně spolehlivé řešení, jenţ nebude během závodu způsobovat 
ţádné komplikace, které by připravily náš tým o důleţité body v celkovém hodnocení. Budu 
se snaţit vycházet z nemalých zkušeností týmu získaných během dvouleté účasti v seriálu. 
Zkusím najít nedokonalosti v minulých koncepcích a v letošní koncepci se jim vyvarovat. 
Jsem velice rád, ţe se můţu tohoto projektu zúčastnit, protoţe věřím, ţe díky němu získám 
mnoho cenných zkušeností. Vyzkouším si práci konstruktéra se vší odpovědností.   
Doufám, ţe má práce posune náš tým o kousek dál, a ţe zkušenosti nabyté v tomto projektu 
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1 SERIÁL FORMULA STUDENT/SAE 
Formula Student/SAE je soutěţ pro týmy sloţené z vysokoškolských studentů. Cílem této 
soutěţe je navrhnout, vyrobit a vyvíjet malé závodní vozidlo formulového typu pro 
amatérského závodníka. Následně je snahou “prodat“ design tohoto vozidla “korporaci”, která 
zvaţuje sériovou výrobu dané koncepce. Pravidla pro konstrukci tohoto vozu jsou vytvořena 
s citem na to, aby studenti mohli projevit co největší kreativitu a konstrukční dovednosti. 
Výsledek své práce pak mohou porovnat na závodech s týmy z univerzit z celého světa.  
Vozidlo by mělo být co nejvýkonnější ve smyslu akcelerace, brţdění, mělo by být co nejlépe 
ovladatelné a spolehlivé tak, aby v pořádku dokončilo všechny disciplíny na závodech. Dále 
jsou zohledněny konstrukční faktory, jako jsou například estetika, náklady na výrobu, 
ergonomie, snadná údrţba, vyrobitelnost a spolehlivost. 
Díky tomuto projektu si mohou studenti v praxi vyzkoušet a zdokonalit své znalosti 
a schopnosti v oblastech výzkumu, návrhu, výroby, testování, vývoje, marketingu 
a managementu. 
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1.1 PRAVIDLA FORMULE STUDENT OMEZUJÍCÍ KONSTRUKCI HNACÍHO ÚSTROJÍ  
Pravidla Formule Student dovolují pouţití libovolného převodového a hnacího ústrojí. 
Pravidla, týkající se hnacího a převodového ústrojí, pouze definují pouţití bezpečnostních 
krytů a štítů a to ve smyslu: 
Nekryté, rychle se pohybující části hnacího ústrojí jako jsou například řetězy, ozubená kola, 
kladky, měniče točivého momentu, spojky, pásové pohony a elektromotory, musí být 
vybaveny kryty nebo štíty pro případ poruchy. Ochranný kryt sekundárního převodu musí 
pokrývat řetěz nebo řemen od pastorku aţ po řetězové kolo, sekundární řemenici nebo kladku. 
Ochranný kryt sekundárního převodu musí začínat i končit rovnoběţně s nejniţším místem 
pastorku, řetězového kola, sekundární řemenice nebo kladky (viz. Obr. 2). [12]   
- Části karosérie nebo jiné existující kryty nejsou akceptovatelné, pokud nejsou vyrobeny ze 
schválených materiálů.  
- Pokud je motor vybaven ochranným krytem pastorku, pak tento kryt můţe slouţit jako část 
ochranného systému sekundárního převodu. 
- K výrobě ochranného krytu nesmí být pouţito perforovaných materiálů. 
- Kryty řetězových převodů musí být vyrobeny z oceli o minimální tloušťce 2,66 mm 
(0,105 palce, ţádné alternativy nejsou dovoleny) a jeho šířka se musí rovnat minimálně 
trojnásobku šířky řetězu. Kryt musí být centrován se středovou rovinou řetězu a zůstat 
takto zarovnán za všech okolností.  
- Kryty nekovových řemenových převodů musí být vyrobeny z plechu hliníkové slitiny 
6061-T6 o tloušťce minimálně 3 mm (0,12 palce) a minimální šířce rovné 1,7 násobku 
šířky řemene. Kryt musí být centrován se středovou rovinou řemene a zůstat takto 
zarovnán za všech okolností. 
- Všechny prvky, spojující ochranné kryty či štíty, musí být minimálně rozměru M6 
a pevnostní třídy 8.8.  
- Ochrana prstů - Všechny části hnacího ústrojí, které po nastartování rotují, zatímco vozidlo 
v klidu stojí na místě, musí být kryty mříţkou nebo podobným materiálem, který je odolný 
vůči síle vyvolané prstem. Mříţky musí zabránit průniku skrz předmětům o průměru 12 
mm. [12] 
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2 JEDNOTLIVÉ ČÁSTI HNACÍHO ÚSTROJÍ FORMULE STUDENT 
Hnací ústrojí formule student přenáší výkon (točivý moment) od hnacího motoru ke hnaným 
kolům. Tímto přenosem jsou plněny zejména tyto funkce: 
 Přenos točivého momentu s minimálními ztrátami 
 Změna velikosti a směru točivého momentu podle potřeby 
 Rozdělení točivého momentu na hnaná kola vozu 
 Umoţnění přerušení toku točivého momentu (neutrál) 
 Umoţnění rozjezdu vozu 
U vozidel typu Formula Student jsou vyuţity zejména automobilní a motocyklové 
konstrukční řešení. Pouţívané motory pochází v téměř všech případech původně z motocyklů, 
kdeţto konstrukční řešení náprav vychází naopak z automobilních řešení. 
2.1 DIFERENCIÁL 
Diferenciál (Obr. 3) je převodné ústrojí, které zajišťuje samočinné vyrovnávání rozdílných 














2.1.1 VÝZNAM A FUNKČNÍ PRINCIP DIFERENCIÁLU 
Při jízdě automobilu v zatáčce dochází k tomu, ţe vnější kola automobilu se odvalují 
po větším poloměru a opisují delší dráhu neţ kola vnitřní. U nepoháněné nápravy jsou kola 
volně otočná, tudíţ se mohou otáčet kaţdé jinými úhlovými rychlostmi a opisovat tak rozdílné 
délky drah. [3] 
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V případě, ţe jsou kola poháněné nápravy uchycena ke společné hnací hřídeli, točí se obě kola 
stejnou úhlovou rychlostí. Z toho vyplývá, ţe při jízdě automobilu v zatáčce dochází 
k prokluzu jednoho nebo obou kol, neboť kaţdé z kol opisuje jinou dráhu. Prokluz 
způsobí:[3] 
- nadměrné opotřebení pneumatiky; 
- ztráty výkonu zvýšené o podíl vynaloţený na práci při prokluzu a smýkání 
pneumatiky,  tím pádem vzroste spotřeba paliva; 
- zhoršení stability a řízení vozu. 
Diferenciál vyrovnává rozdíl v otáčkách kol, vzniklý vlivem nestejných drah valení, zejména 
při jízdě v zatáčkách. Talířové kolo se otáčí stále stejnými otáčkami, zatímco kola vozidla 
se otáčejí různými otáčkami, aniţ by docházelo ke zkrucování hřídelů kol smykovými silami. 
Díky vloţeným satelitům se mohou kola při stejných otáčkách talířového kola vůči sobě 
o určitý počet otáček zrychlovat či zpomalovat. Při přímé jízdě opisují obě kola stejné dráhy, 
planetová kola mají stejné otáčky a odpory na obou kolech jsou stejné. Satelity se relativně 
ke kleci nepohybují a působí jako unašeče. Planetová kola se otáčejí s klecí diferenciálu 
a tedy s talířovým kolem jako jeden celek.[3] 
 
Obr. 4 Kinematické a silové poměry v diferenciálu[3] 
Další funkcí diferenciálu je přenášet točivý moment na hnací kola. Při klasickém uspořádání 
diferenciálu na hnací nápravě se točivý moment přenáší pastorkem na talířové kolo, z něj 
na čep satelitů diferenciálu a ozubením satelitů na planetová kola diferenciálu a následně 
hnacími hřídeli na kola vozidla. Díky satelitům je točivý moment rozdělován stejným dílem 
na obě kola. 
Pro úhlové rychlosti, resp. otáčky při přímé jízdě platí: [3] 
                       (1) 
kde:  ωp  úhlová rychlost pravého kola [rad.s
-1
], 
  ωl  úhlová rychlost levého kola [rad.s
-1
], 
  np  otáčky pravého kola [s
-1
], 
  nl  otáčky levého kola [s
-1
].     
    
Točivý moment Mt  přivedený na skříň (“klec”) diferenciálu je přenášen stejným dílem oběma 
hnacími hřídeli, tzn.: [3] 
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kde:  Mp  točivý moment na pravém kole [Nm], 
  Ml  točivý moment na levém kole [Nm]. 
Kdyţ jede automobil do zatáčky, obě kola vozidla se začnou odvalovat po různých 
poloměrech tak, ţe vnější kolo musí mít větší otáčky, vnitřní menší. 
Je-li rozchod kol a, poloměr kol rd, poloměr kruţnice, kterou opisuje střed nápravy R 
















,          (3) 
    
  
  
      
   
 
 
    
            (4) 
    
  
  
      
   
 
 
    
           (5) 
Úhlová rychlost skříně diferenciálu ωt je aritmetickým průměrem úhlových rychlostí kol 
vozidla a rovná se úhlové rychlosti myšleného kola ve středu nápravy. [3] 
    















Obr. 5 Činnost diferenciálu při zatáčení vozidla [3] 
 
2.1.2 ROZDĚLENÍ DIFERENCIÁLŮ 
Diferenciály lze dělit podle pouţitého převodu nebo podle jejich funkčního principu. 
Rozdělení diferenciálů dle pouţitého převodu: 
 Diferenciály s kuţelovými koly 
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Rozdělení diferenciálů dle jejich funkčního principu: 
 Otevřené diferenciály 
 Diferenciály se závěrem 
 Samosvorné diferenciály 
 
DIFERENCIÁLY S KUŽELOVÝMI KOLY 
Jde o nejčastěji pouţívaný typ diferenciálu. Převod mezi planetovými koly a satelity 
je zajištěn pomocí kuţelového přímého ozubení. Planetová kola jsou ve stálém záběru 
se satelity. Bývá pouţito buď jednoho průchozího čepu a dvou satelitů (osobní a lehké 
uţitkové automobily) nebo kříţového čepu se čtyřmi satelity (závodní a těţké uţitkové 
automobily, kde dochází k většímu namáhání převodu). Osy planetových kol jsou kolmé 
na osy čepů. [3] 
DIFERENCIÁLY S ČELNÍMI KOLY  
Jedná se o méně častěji pouţívaný typ diferenciálů. I v tomto případě je hnací moment 
rozdělen ve stejném poměru na hnací hřídele kol. Uspořádání čelního diferenciálu je odlišné 
od diferenciálu kuţelového. Satelity i planetová kola mají čelní ozubení. Otáčky i hnací 
moment se opět přenášejí ze skříně diferenciálu na čepy satelitů, satelity a planetová kola. Na 
rozdíl od kuţelového diferenciálu, zde není jeden satelit v záběru s oběma planetovými koly. 
Polovinou délky zabírá s jedním planetovým kolem a druhou polovinou s druhým satelitem, 
který teprve zabírá s druhým planetovým kolem. Nevýhodou tohoto typu diferenciálů je jejich 
vysoká mechanická účinnost, v jejímţ důsledku můţe docházet ke snadnému protáčení 
pravého kola vůči levému a naopak. To se můţe negativně projevit například při jízdě 
na mokré vozovce. Proto se u tohoto typu diferenciálu pouţívá závěra. Typickým příkladem 
pouţití jsou vozidla značky Tatra. [3]   
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DIFERENCIÁLY SE ZÁVĚREM 
Závěr zajistí převod maximálního točivého momentu tak, ţe spojí klec diferenciálu s jedním 
z výstupů (nejčastěji přesuvnou objímkou). Tím pádem ovšem dojde ke zrušení funkce 
diferenciálu. Z tohoto důvodu se závěry pouţívá převáţně u terénních a nákladních 
automobilů, zejména při jízdě za zhoršených provozních podmínek. Po překonání obtíţného 
místa se závěr ihned vyřazuje. [3]  
 
Obr. 7 Diferenciál se závěrem [14] 
SAMOSVORNÉ DIFERENCIÁLY 
Tento typ diferenciálů odstraňuje nevýhodu spojenou se zapínáním a vypínáním závěry, coţ 
znesnadňuje ovládání vozidla. Jejich samočinné uzavírání spočívá ve zvýšení tření 
v diferenciálu. Tento účinek lze vyvodit z následujícího odvození: [3] 
Za předpokladu, ţe nl > np (tedy nl > nt, np < nt) platí: 
Hnací moment: [3] 
   (      )              (7) 
kde:  Fp  hnací síla na pravém kole [N], 
  Fl  hnací síla na levém kole [N], 
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Moment na levé planetě: [3] 
                                          (8) 
kde:  MTl  třecí moment na levém planetovém kole [Nm]. 
Moment na pravé planetě: [3] 
                                         (9) 
kde:  MTp  třecí moment na pravém planetovém kole [Nm]. 
Moment na satelitu: [3] 
                            (10) 
kde:  MTs  třecí moment na satelitu [Nm], 
  rs  poloměr satelitu [m]. 
Rozšíříme-li poslední rovnici o poloměr rpl dostaneme: [3] 
                         
   
  
           (11) 
S výše uvedenými závislostmi pro momenty na levé a pravé planetě plyne z posledního 
vztahu: [3] 
                        
   
  
         (12) 
tudíţ: [3] 
                        
   
  
         (13) 
Z toho vyplývá, ţe moment na pomalejším hřídeli (Mp) je větší neţ moment na rychlejším 





JEDNOTLIVÉ ČÁSTI HNACÍHO ÚSTROJÍ FORMULE STUDENT 
 
Obr. 8 Kinematické a silové poměry u diferenciálu se zvýšeným třením [3] 
Existují tři základní typy samosvorných diferenciálů: 
 Vačkové diferenciály 
 Diferenciály se zvýšeným třením 
 Automatické diferenciály 
 
a) Vačkové diferenciály 
Mechanismus vačkového diferenciálu se skládá z unašeče kolíků (kluzných kamenů), které 
se pohybují v unašeči a z vačkových kol s hnacími hřídeli vozidla. Dle uspořádání vaček lze 
dělit vačkové hřídele na radiální a axiální. Samosvornosti při zatáčení nebo nestejné adhezi 
je docíleno vnitřním třením kluzných kamenů v jejich vedení a na stykových plochách. Tento 
typ diferenciálů se dnes jiţ téměř nepouţívá. [3] 
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b) Diferenciál Torsen 
„Název tohoto typu diferenciálu vychází z anglického termínu“Torque Sensing“, čili citlivý 
na točivý moment. Diferenciály Torsen využívají třecích sil ve šnekovém převodu. Z hlediska 
účinku jsou kombinací čelního (nesamosvorného) a šnekového (samosvorného) diferenciálu. 
Centrální šroubová kola jsou v záběru se satelity. Satelity jsou navzájem spojeny čelním 
soukolím. Při rozdílných otáčkách hnacích hřídelí vzniká relativní pohyb ozubených kol, při 
kterém špatná účinnost šnekového ozubení vyvolá reakční točivý moment na kole s pohonem. 
Při pootáčení hnacího vozidlového kola vzniká totiž samosvorný účinek třením ve šroubovém 
ozubení, což působí jako spojka. Diferenciály typu Torsen se vyznačují vyšší životností 
v porovnání s diferenciály s třecí spojkou.“ [3] 
 
Obr. 10 Mezinápravový samosvorný diferenciál typu Torsen [15] 
c) Diferenciály s třecí lamelovou spojkou (Lok-O-Matic) 
Tento typ diferenciálů vychází z konstrukce kuţelových diferenciálů. Samosvornosti 
je docíleno pomocí třecích spojek, které jsou umístěny mezi skříň diferenciálu a planetové 
kola. Intenzita brţdění je úměrná přenášenému momentu. Ze skříně diferenciálu se 
na kuţelové satelity přenáší moment přes přítlačné krouţky unášené se skříní dráţkováním 
na obvodě, v němţ se mohou volně axiálně pohybovat. Mezi těmito dvěma krouţky je sevřen 
čep satelitů s klínovým ukončením. Při přenášení točivého momentu na tyto čepy se krouţky 
vzdalují a přitlačují se na lamely brzdy. Lamely jsou spojeny s vnitřním dráţkováním skříně 
i s vnějšími dráţkami kuţelových kol na hnacích hřídelích, jejichţ protáčení brzdí v závislosti 
na přenášeném momentu. Samosvornost diferenciálu lze jednoduše měnit úhlem klínu. 
Diferenciál má čtyři satelity, ze kterých jsou vţdy dva protilehlé na společném čepu. Čepy 
nejsou zalisované ve válcových otvorech, ale leţí v klínových výřezech. Při přenosu točivého 
momentu obvodová síla na skříni diferenciálu vytlačuje čep z klínového výřezu a posouvá ho 
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výřezy jsou orientované v obou směrech tak, ţe lamelám kaţdé strany náleţí dvojice satelitů. 
[3] 
 
Obr. 11 Samosvorný diferenciál typu Loc-o-matic[16] 
d) Diferenciál Borg-Warner (systém Spin Resistant)  
Tento diferenciál pracuje podobně jako diferenciály s třecí lamelovou spojkou s tím rozdílem, 
ţe zde je místo lamelové třecí spojky pouţito kuţelové třecí spojky. Třecí moment je navíc 
kromě axiálních sil v záběru zubů tvořen také přítlačnými vinutými pruţinami. [3] 
e) Diferenciály s viskózní spojkou 
V této spojce je pouţito dvou typů různě tvarovaných lamel, které obklopuje vysoce viskózní 
silikonový olej. Jedny jsou v záběru se skříní spojky, druhé s výstupní hřídelí. Jsou 
uspořádány ve střídavém rozestavení a axiálně zajištěny. Točivý moment, přiváděný na skříň 
spojky, způsobí rozdíl otáček mezi jednotlivými spojkovými lamelami, a tím pádem vznikne 
smykový moment, jehoţ velikost udává svornost spojky. Velikost svornosti je nejvíce 
ovlivněna počtem lamel a vlastnostmi pouţitého oleje. Se zvětšujícím se rozdílem otáček 
se zvětšuje i svornost diferenciálu. Tudíţ při zatáčení, kdyţ je rozdíl otáček malý, je svornost 
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Obr. 12 Diferenciál s viskózní spojkou[17] 
2.2 POUŽITELNÉ TYPY PROVEDENÍ SEKUNDÁRNÍHO PŘEVODU 
U motocyklů sekundární převod slouţí k přenosu hnacího momentu motoru z převodovky 
na zadní kolo. V případě naší formule bude hnací moment z převodovky přenášen na skříň 
diferenciálu a z něj pomocí příčných hnacích hřídelí na poháněná kola. V praxi se pro 
sekundární převod pouţívá zejména těchto konstrukčních řešení: 
1) Řetězový převod 
Řetězový převod je nejčastěji pouţívaný sekundární převod u motocyklů s příčně uloţeným 
motorem. Přenos hnacího momentu je uskutečněn pastorkem na převodovce, jednotlivými 
články řetězu a řetězovým kolem, které je v našem případě připevněno ke skříni diferenciálu. 
Pouţívají se válečkové nebo pouzdrové řetězy. Válečkový řetěz se liší od pouzdrového tím, 
ţe má na jednotlivých článcích volně otočné válečky. Výhoda těchto válečků spočívá v tom, 
ţe při pohybu kladou menší odpor a podstatně tak sniţují tření, coţ je velmi důleţité, protoţe 
dobré mazání řetězového převodu je jen obtíţně zajistitelné. Počtem zubů na pastorku a 
na řetězovém kole je dán sekundární převodový poměr. Řetězová kola se vyrábí kromě oceli 
často také z legovaného hliníku, kvůli úspory hmotnosti.  
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2) Převod ozubeným řemenem 
Převod je zajištěn pomocí vhodně tvarovaného hnacího pastorku a poháněného ozubeného 
kola, podobně jako u řetězového převodu, ale o samotný přenos síly se stará ozubený řemen. 
Výhody tohoto převodu tkví zejména v jeho nízké hmotnosti, tichém chodu a v tom, 
ţe nepotřebují mazání (mazání je naopak neţádoucí).  
 
Obr. 14 Převod ozubeným řemenem [19] 
3) Převod kloubovým (kardanovým) hřídelem   
Tento typ převodu lze pouţít u motorů příčně i podélně uloţených. V případě příčného 
uloţení je potřeba pouţití převodového soukolí na výstupu z převodovky, které zajišťuje 
přenos hnacího momentu pod úhlem 90°. Dále je tento převod tvořen hřídelem s kříţovým 
kloubem (kardanův kloub). Pro přenos hnacího momentu z hřídele na kolo slouţí opět 
převodové soukolí, které zajišťuje přenos hnacího momentu pod úhlem 90°. Výhoda 
kardanového kloubu spočívá v tom, ţe je zcela zapouzdřen, a tudíţ nemusí odolávat vlivům 
okolního prostředí. Rovněţ je nenáročný na údrţbu a díky tomu, ţe udrţuje konstantní 
vzdálenost mezi předním a zadním kolem, odpadávají problémy související s napínáním 
řetězu či řemenu. Jeho největší nevýhody spočívají ve vysokých nákladech na výrobu a ve 
vysoké hmotnosti převodu.  
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2.3 PŘÍČNÉ HNACÍ HŘÍDELE PRO POHON ZADNÍCH KOL 
Protoţe naše formule bude mít pohon zadní nápravy, budu se zabývat pouze příčnými 
hnacími hřídeli pro pohon zadních kol. Příčné hnací hřídele slouţí k přenosu hnacího 
momentu z diferenciálu na hnací kola, současně musí vyrovnávat rozdíly délek náprav při 
propruţení. U zadních hnacích hřídelů odpadají problémy s udrţováním stejného chodu při 
natáčení kol do rejdu. Z tohoto důvodu se u pohonu zadních kol pouţívají hnací hřídele 
s posuvnými klouby. 
2.3.1 HNACÍ KLOUBY 
a) Křížový (kardanův) kloub 
Kříţový kloub tvoří klasické rotační spojení dvou různoběţných hřídelů. Tento kloub se 
vyznačuje nerovnoměrností chodu, která prudce roste se vzrůstajícím úhlem mezi hnací 
a hnanou hřídelí. Tato nerovnoměrnost se odstraňuje pouţitím dvou kříţových kloubů 
a uspořádáním hnacích hřídelů do tvaru “Z” nebo “V”. Podmínkou rovnoměrnosti chodu je, 
ţe na vstupu i výstupu jsou úhlové rychlosti a úhly pootočení hřídelů stejné. Tato podmínka je 
splněna, kdyţ jsou úhly sklonu β1 a β2 shodné. Dále musí obě rozvidlení středního hřídele 
leţet ve stejné rovině a všechny tři hřídele musí leţet také v jedné rovině. Při dodrţení této 
podmínky se bude nerovnoměrně otáčet pouze vloţený hřídel, proto je vhodné, aby měl 
co nejniţší hmotnost a moment setrvačnosti.  
Kříţový kloub je tvořen dvěma kloubovými vidlicemi, kovaným kříţem a čtyřmi loţiskovými 
pouzdry s jehlovými loţisky. Zatímco jedna z kloubových vidlic je svařena s kloubovým 
hřídelem, druhá vidlice tvoří jednotku s přírubou kloubu nebo posuvný kusem. Kloubový kříţ 
uloţený v jehlových loţiskách je pomocí loţiskových pouzder otáčivě spojen s oběma 
kloubovými vidlicemi. Rozlišujeme kříţové klouby s úplnou miskou loţiska a klouby 
s miskovými loţisky.  
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b) Rzeppův-Birfieldův kloub 
Světově nejrozšířenější typ homokinetického kloubu. Je tvořen šesti kuličkami, které se 
odvalují v kruhových dráţkách vytvořených ve vidlicích kloubu. Rozlišujeme pevné 
a posuvné kuličkové klouby. 
 
Obr. 17 Rzeppův-Birfieldův kloub [22] 
c) Bendixův-Weissův kloub 
Tento kloub je podobné konstrukce jako kloub Rzeppův-Birfieldův, avšak má pouze čtyři 
kuličky, které se pohybují v nekoncentrických dráţkách navzájem skloněných pod určitým 
úhlem. Nacházejí se v naproti sobě leţících plochách vidlicových zakončení hřídelů. 
Homokinetický přenos sil je zajištěn tak, ţe se jednotlivé kuličky drţí ve své vlastní rovině, 
která přesně odpovídá rovině půlící úhel ohnutí kloubu. Tento typ kloubu se vyznačuje 
snadnou axiální posuvností, nevýhodou je ovšem omezení úhlu ohnutí, který bývá asi 20°. 
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d) Hvězdicový kloub Tripode 
Tyto klouby jsou charakteristické trojramennou hvězdicí. Vynikají poměrně snadnou montáţí, 
dobrou účinností a vysokou ţivotností. Vyrábí se pevné i axiálně posuvné varianty. Sférické 
válečky, uloţené na jehlových loţiscích, minimalizují třecí síly. Vyuţitím pevného typu 
kloubů lze dosáhnout zalomení aţ 45°. U posuvné varianty tento úhel dosahuje hodnot aţ 25°.  
 
Obr. 19 Kloub Tripode [24] 
e) Pryžové klouby 
Tyto klouby nevyţadují téměř ţádnou údrţbu a jsou poměrně levné. Pouţívají se především 
pro překlenutí malých úhlových rozsahů, protoţe při vyšších úhlech klesá jejich ţivotnost. 
Mezi jejich výhody patří především to, ţe jsou schopny tlumit kmitání, rázy a izolovat hluky 
přenášené materiály.  
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3 NÁVRH KONSTRUKČNÍHO ŘEŠENÍ STÁLÉHO PŘEVODU 
3.1 VOLBA TYPU STÁLÉHO PŘEVODU 
Motocyklový motor, který bude v naší formuli pouţit, je uţ od výroby uzpůsoben pro pouţití 
řetězového převodu. Zejména výstupní hřídel z převodovky je docela krátká, tudíţ by ji bylo 
nutné pro jiný typ stálého převodu upravit. Z těchto důvodů byla pro stálý převod zvolena 
varianta řetězového převodu. Dalšími výhodami tohoto typu převodu jsou nízká hmotnost, 
jednoduchost a poměrně nízká cena všech jeho součástí.  
3.2 VOLBA JEDNOTLIVÝCH PŘEVODOVÝCH POMĚRŮ 
V našem případě je převodovka součástí motoru a hodnoty jednotlivých převodových poměrů 
jsou pevně dány. Pro náš typ motoru se ani na trhu nevyskytuje ţádná sada převodových kol 
s alternativním odstupňováním převodových poměrů. To znamená, ţe pro změnu 
odstupňování jednotlivých převodových stupňů poměrů by bylo potřeba navrhnout a vyrobit 
jednotlivá ozubená kola. Tento přístup však není pro nás perspektivní, jelikoţ příští rok bude 
naše formule vybavena jiným motorem. V této práci se budu zejména zabývat volbou 
převodového poměru stálého převodu.  
Pro návrh co nejvýhodnějšího stálého převodu je v první řadě potřeba znát profily závodních 
tratí, na kterých bude formule provozována. 
3.3 TYPY DYNAMICKÝCH DISCIPLÍN, VE KTERÝCH SE ZÁVODÍ V SERIÁLU 
FORMULA STUDENT 
ACCELERATION 
Jedná se o klasický sprint na 75 m. Nejlepší týmy dosahují v cíli rychlosti kolem 110 km/h.  
SKID-PAD 
Závodní dráha této disciplíny připomíná svým tvarem osmičku. Cílem je projet zatáčku 
konstantního poloměru v co nejkratším čase. Jedou se vţdy dva kola jak na levotočivé, tak 
i na pravotočivé polovině trati. Počítá se čas aţ druhého kola. Na Obr. 21 lze vidět 
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AUTOCROSS 
Zjednodušeně lze říci, ţe se jedná o auto slalom. Cílem této disciplíny je zhodnotit vozidla 
z hlediska ovladatelnosti, zrychlení a brzdných vlastností. Z důvodů bezpečnosti kaţdé 
vozidlo projíţdí trať samostatně. Trať musí být sestavena podle přesně daných pravidel.  
Průměrná rychlost dosahovaná v tomto závodě je 40 - 60 km/h. Maximální rychlost 
se pohybuje kolem 105 km/h.  
ENDURANCE AND EFFICIENCY 
Jedná se o vytrvalostní závod na 24 km, který se většinou jezdí na stejně sestavené trati jako 
Autocross. Kromě celkového času se hodnotí také celková spotřeba paliva. Dosahované 
rychlosti se pohybují kolem stejných hodnot jako u Autocrossu. 
3.4 MĚŘENÍ VNĚJŠÍ RYCHLOSTNÍ CHARAKTERISTIKY 
Pro optimální volbu převodového poměru stálého převodu  je potřeba znát vnější rychlostní 
charakteristiku motoru. Vnější rychlostní charakteristika byla měřena na přístroji MAHA LPS 
3000. 
3.4.1 VÁLCOVÁ VÝKONOVÁ ZKUŠEBNA MAHA LPS 3000 
Jedná se o válcovou výkonovou zkušebnu, kde brzdný moment je vytvářen pomocí vířivého 
dynamometru. Vířivý dynamometr je připojen k soustavě válců, které jsou roztáčeny koly 
testovaného vozidla. Vznik vířivých proudů je způsoben rotací rotoru, který svým tvarem 
připomíná ozubené kolo, v magnetickém poli statoru. Magnetické pole statoru tvoří 
prstencové cívky. Brzdný účinek lze regulovat změnou napětí na cívce statoru. 
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Samotná zkouška probíhala následovně. Naše formule byla postavena hnací nápravou 
na válce a důsledně zajištěna proti pohybu. Výkonové parametry byly měřeny pomocí 
akcelerační zkoušky s kontrolovaným úhlovým zrychlením motoru. Na Obr. 23 je výsledná 
vnější rychlostní charakteristika motoru. 
 
Obr. 23 Vnější rychlostní charakteristika 
 
3.5 VOLBA PŘEVODOVÉHO POMĚRU STÁLÉHO PŘEVODU 
Převodový poměr stálého převodu bude navrţen tak, aby byla formule co nejrychlejší na výše 
popsaných tratích. Důleţitá je také spokojenost řidičů, tudíţ bude snahou vyjít vstříc jejich 
poţadavkům. Vstupními daty pro návrh stálého převodu jsou vnější rychlostní charakteristika, 
výstupy z data loggingu a poţadavky samotných řidičů.  
Pro stanovení optimálního převodového poměru stálého převodu je důleţité sestavit diagram 
závislosti hnací síly na rychlosti. Tento diagram bude sestaven v programu Mathcad. Velikost 
hnací síly se stanoví ze vztahu č. 14: 
Hnací síla na kolech: 
    
                 
 
          (14) 
kde:   Mk  točivý moment motoru [Nm], 
  iprim  převodový poměr primárního převodu [-], 
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  isek  převodový poměr sekundárního převodu [-], 




                    (15) 
 
kde:  nw  otáčky kola [s
-1
].   
 
 
Obr. 24 Závislost hnací síly na rychlosti pro hodnotu stálého převodu 42/12 
Na Obr. 24 je závislost hnací síly na rychlosti pro hodnotu stálého převodu pouţívaného 
na předchozích modelech formulí. Pastorek má 12 zubů a rozeta 42 zubů. Z diagramu 
vyplývá, ţe maximální rychlost formule je přibliţně 128 km/h. Není ovšem reálné této 
rychlosti během závodu dosáhnout. Proto se nabízí moţnost změnit hodnotu převodového 
poměru tak, aby maximální rychlost byla 95 km/h. Tato rychlost je pro nás při sprintu reálně 
dosaţitelná. Převodový poměr stálého převodu je dán poměrem počtu zubů na pastorku 
a počtu zubů na rozetě. Pro tuto úpravu je nutné buď pouţít pastorek s menším počtem zubů, 
nebo rozetu naopak s vyšším počtem zubů. Pouţití pastorku s niţším počtem zubů neţ 12 
se ale nedoporučuje, jelikoţ je pastorek mnohem více namáhán neţ rozeta. Toto namáhání 
je způsobeno zejména častějším záběrem jednotlivých zubů a niţším počtem zubů v záběru. 
Rovněţ velikost síly působící na jednotlivé zuby pastorku je vyšší, neţ je tomu u rozety.  
Na trhu se ani nenachází pastorek uzpůsobený pro náš motor s menším počtem zubů neţ je 
12. Pastorek by bylo tedy nutné nechat vyrobit. Jelikoţ se jedná o poměrně sloţitý díl 
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Z těchto důvodů jsem se rozhodl pouţít poměrně snadno dostupný pastorek s 12-ti zuby. 
Změna převodového poměru stálého převodu bude tedy realizována změnou počtu zubů 
na rozetě. Pro cílenou maximální rychlost 95 km/h by musela rozeta mít 55 zubů. Vyšší počet 
zubů se ovšem promítne na velikosti jejího průměru. Náš motor má pro naše pouţití poměrně 
nevhodně umístěné víko zapalování, se kterým by při pouţití takto velké rozety kolidoval 
řetěz. Takto velká rozeta by se musela uloţit spolu s diferenciálem níţe, neţ tomu bylo 
u předchozí formule. Jelikoţ je dalším cílem mého snaţení, aby byly poloosy uloţeny 
co nejkolměji k pomyslné rovině symetrie vozidla, je nevhodné příliš měnit polohu rozety. 
Dalším důvodem proč nepouţívat takto velkou rozetu je, ţe pro řidiče by bylo sloţitější řadit 
během závodu šest rychlostních stupňů. 
Proto bylo snahou dosaţení maximální rychlosti 95 km/h jiţ na pátém rychlostním stupni. 
Pomocí diagramu závislosti hnací síly na rychlosti a při současném ověřování moţných kolizí 
ve vytvořeném virtuálním modelu bylo docíleno k závěru, ţe pro naše vyuţití 
je nejvýhodnější počet zubů na rozetě 44. Tato volba je kompromisem mezi snahou nastavit 
co nejvýhodnější převodový poměr stálého převodu a mezi snahou zachování 
co nejvýhodnějšího umístění rozety. Rovněţ jsem vzal v potaz názory řidičů, kteří s touto 
úpravou stálého převodu souhlasili. 
 
Obr. 25 Závislost hnací síly na rychlosti pro hodnotu stálého převodu 44/12 
Na diagramu závislosti hnací síly na rychlosti lze jednoduše určit ideální místa pro přeřazení. 
Tyto místa lze definovat jako průniky dvou křivek po sobě jdoucích rychlostních stupňů. Díky 
této znalosti lze odečíst ideální rychlosti, při kterých je nejvýhodnější řadit. Na základě těchto 
rychlostí lze sestrojit pilový diagram, ze kterého lze určit ideální otáčky pro přeřazení. Při 
dosaţení těchto otáček se pak řidiči na volantu rozsvítí tzv. “Shift light”, který jej informuje, 
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Obr. 26 Pilový diagram  pro hodnotu stálého převodu 44/12  
Další moţnou variantou jak uvaţovat při návrhu stálého převodu je zkusit nastavit stálý 
převod tak, aby byly při závodech vyuţívány pouze první čtyři rychlostní stupně. Řidič by 
nemusel tak často řadit, coţ by vedlo ke zjednodušení ovládání vozu. Otázkou zůstává, jak by 
se toto nastavení projevilo na dynamických vlastnostech vozu. Tomuto nastavení nejlépe 
odpovídá převodový poměr stálého převodu roven 34/12. Dynamické porovnání variant 
vyuţívajících prvních čtyř a pěti rychlostních stupňů provedu ve výukové pomůcce 
zpracované p. Ing. Petrem Portešem, Dr.. V této výukové pomůcce lze simulovat sprint 
vozidel na zvolenou vzdálenost, v mém případě 75 metrů. Vstupními parametry do této 
simulace jsou jednotlivé převodové poměry, otáčky přeřazení, vnější otáčková charakteristika 
motoru, moment setrvačnosti pístní skupiny, momenty setrvačností jednotlivých převodových 
kol, obvod pneumatiky, hmotnost vozidla a  součinitel vzdušného odporu. 
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Obr. 28 Pilový diagram pro hodnotu stálého převodu 34/12 
V Tab. 1 lze vidět porovnání výsledných časů a rychlostí při projetí cílem simulovaného 
sprintu na 75 metrů. Z výsledků je patrné, ţe při pouţití pěti rychlostních stupňů lze 
dosáhnout niţšího času. Ovšem rozdíl časů není nijak markantní. Po konzultaci s řidiči 
a týmem bylo nakonec rozhodnuto nechat vyrobit obě varianty, protoţe výroba rozety není 
příliš nákladná. Obě dvě varianty rozet budou následně před závody testovány. Při testování 
bude ověřena vhodnost obou rozet pro jednotlivé typy závodů.  
Tab. 1 Porovnání výsledných časů a rychlostí v cíli při sprintu na 75 metrů 
sekundární převod [-] celkový čas [s] rychlost v cíli [km/h] 
44/12  4,594 92,01 
34/12  4,712 89,72 
 
Tab. 2 Hodnoty jednotlivých převodových poměrů 
 
  Varianta 1 Varianta 2 
 
  převodový poměr [-] 
 





rychlostní stupeň převodový poměr [-] celkový převodový poměr [-] 
1 0,388888889 0,046052632 0,059597523 
2 0,53125 0,062911184 0,081414474 
3 0,678571429 0,080357143 0,103991597 
4 0,846153846 0,100202429 0,129673732 
5 1,043478261 0,123569794 0,159913851 
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3.6 PŘÍRUBA ROZETY 
Co se týče příruby rozety, není důvod navrhovat nové řešení. Stávající řešení splňuje všechny 
kladené poţadavky. Nabízí se pouze moţnost pokusit se přírubu odlehčit. Výsledkem 
takového to odlehčení by ovšem byla úspora pouze v řádech gramů. Proto jsem se rozhodl 
přírubu z minulé koncepce převezmout v nezměněné podobě. [10] 
Příruba je uzpůsobena diferenciálu. Rozeta je k přírubě připevněna pomocí osmi šroubů M8. 
Průměr roztečné kruţnice pro šrouby činí 85 mm. Tato hodnota je zvolena jako kompromis 









3.7 NÁVRH ROZETY 
Jak jiţ bylo zmíněno, budu navrhovat dvě verze rozety. Jedna varianta bude mít 44 zubů, 
druhá varianta 34 zubů. Cílem návrhu rozet je dosaţení co nejniţších hmotností. Rozety 
budou navrţeny jako dvoudílné, a to z důvodu jejich jednodušší demontáţe. V případě 
demontáţe jednodílné rozety je nutné demontovat i levou poloosu, coţ je dosti časově 
náročná operace. V následujících odstavcích se budu věnovat výpočtu geometrie ozubení. 
3.7.1 GEOMETRIE OZUBENÍ ROZETY S 44-MI ZUBY 
Výpočet geometrie ozubení vychází z následujících hodnot: 
Šířka článku řetězu                
Průměr válečku                 
Rozteč                   
Počet zubů rozety             44 
Výpočet geometrie ozubení je dán následujícími vztahy: 
Průměr roztečné kruţnice: 
    
 
   (
     
     
)
                    (16) 
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Poloměr dna zubové mezery:  
                             (17) 
Poloměr přechodové kruţnice: 
                            (18) 
Průměr patní kruţnice: 
                              (19) 
Vzdálenost mezi středy poloměrů dna zubu: 
                          (20) 
Průměr hlavové kruţnice pro      : 
                                 (21) 
Vzdálenost mezi dnem a přechodem poloměru    do poloměru   : 
                           (22) 
Úhel boku zubu pro dělící způsob výroby,      : 
       
Řetězy s normální roztečí: 
                          (23) 
Největší průměr věnce kola: 
                              (24) 
Poloměr zaoblení zubu: 
                             (25) 
Hodnota zaoblení zubu: 
                            (26) 
Šířka zubu jednořadého kola,       : 
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3.7.2 GEOMETRIE OZUBENÍ ROZETY S 34-MI ZUBY 
Výpočet geometrie ozubení je dán následujícími vztahy: 
Počet zubů rozety            34 
Průměr roztečné kruţnice: 
    
 
   (
     
     
)
                    (16) 
Poloměr dna zubové mezery:  
                             (17) 
Poloměr přechodové kruţnice: 
                            (18) 
Průměr patní kruţnice: 
                              (19) 
Vzdálenost mezi středy poloměrů dna zubu: 
                          (20) 
Průměr hlavové kruţnice pro      : 
                                 (21) 
Vzdálenost mezi dnem a přechodem poloměru    do poloměru   : 
                           (22) 
Úhel boku zubu pro dělící způsob výroby,       
       
Řetězy s normální roztečí: 
                          (23) 
Největší průměr věnce kola: 
                              (24) 
Poloměr zaoblení zubu: 
                             (25) 
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                            (26) 
Šířka zubu jednořadého kola,       : 
                            (27) 
3.7.3 TVAR A VÝROBA ROZET 
Po výpočtu geometrie ozubení je potřeba navrhnout vhodné tvarové spojení obou půlek rozet. 
Byl zvolen rybinový spoj, který bude vzájemně vymezovat polohu obou částí rozety 
a částečně i přenášet napětí. Středová část rozety je svým tvarem přizpůsobena tvaru příruby 
rozety. Důleţitou součástí tohoto návrhu je odlehčení rozety. Jelikoţ bude ve formuli rozeta 
z velké části zakryta krytem řetězu, není pro ni důleţitý estetický vzhled. Její odlehčení bude 
navrţeno čistě dle funkčních poţadavků. Jako materiál pro výrobu rozety byl zvolen EN AW 
7022 CERTAL. Tato hliníková slitina se vyznačuje nízkou hmotností a poměrně dobrými 
mechanickými vlastnostmi. Rozety vyrobené z této hliníkové slitiny budou mít sice niţší 
ţivotnost neţ ocelové, ale v případě výroby rozety z oceli by se její hmotnost téměř 
trojnásobně zvětšila. Pro naše potřeby je však tato ţivotnost naprosto dostačující. Rozety 
budou vyřezávány vodním paprskem z plechu o tloušťce 6 mm. Tvar zubů bude upraven 
na brusce.  
 
Obr. 30 Půlka rozety se 34-mi zuby 
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3.8 PEVNOSTNÍ VÝPOČET ŘETĚZU 
Pro pevnostní výpočet řetězu a dalších dílů stálého převodu je nezbytné určit maximální 
hodnoty sil a momentů působících na jednotlivé součásti. Maximální točivý moment motoru 
vynásobený jednotlivými převodovými poměry je obvykle vyšší neţ točivý moment, 
který jsou schopny pneumatiky přenést na vozovku. K největšímu namáhání celého ústrojí 
ovšem dochází při přejezdu kola přes nerovnosti, konkrétně kdyţ kolo dosedá zpět 
na vozovku. Po zpětném dosednutí pneumatiky na vozovku je velikost normálné síly vyšší 
neţ velikost normálné síly působící během jízdy po rovné vozovce, protoţe dochází k jejímu 
navýšení vlivem setrvačných sil. Normálná síla je přímo úměrná třecí síle, tudíţ má přímý 
vliv na velikost točivého momentu, který je pneumatika schopna přenést na vozovku. 
Po ztrátě kontaktu pneumatiky s vozovkou navíc vzroste úhlová rychlost rotujících součástí, 
coţ se také projeví na výsledném namáhání hnacího ústrojí. Přesné určení silového působení 
za výše zmíněné jízdní situace je bez provedení měření na vozidle velice komplikované. Proto 
je vhodné brát v potaz i hodnoty maximálních zatíţení, pro které jsou dimenzovány kupované 
součásti.  
 
Obr. 32 Schéma řetězového převodu [4] 
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Maximální krouticí moment, který dokáţou přenést poloosy: 
                
Maximální teoretické zatíţení diferenciálu: 
                 
Zatíţení diferenciálu, způsobené maximálním točivým momentem motoru: 
                                                       (28) 
kde:  Mt_max  maximální točivý moment motoru [Nm], 
  i1st  převodový poměr prvního rychlostního stupně [-]. 
Z porovnání zatíţení diferenciálu vyvolaného točivým momentem motoru a maximálního 
krouticího momentu, který jsou schopny přenést poloosy plyne, ţe poloosy jsou poměrně 
předimenzovány. Pro pevnostní výpočet řetězu volím zatíţení rozety krouticím momentem: 
               .  
Ze známého krouticího momentu a průměru rozety lze vyvodit sílu přenášenou řetězem: 
      
          
    
                       
Výpočet bude proveden pro parametry sériově pouţívaného řetězu z motocyklu Husaberg FE 
570, ze kterého pochází náš motor. Označení řetězu je 5/8“ x 1/4“ (520). Výkonostní 
parametry našeho motoru, změřené na válcové výkonové zkušebně, jsou o trochu niţší neţ 
parametry udávané výrobcem. Proto by měl tento řetěz splňovat naše poţadavky. 
Technické údaje řetězu 520 M, 5/8“ x 1/4“ : 
Rozteč                   
Průměr válečku                 
Vnitřní šířka                  
Průměr čepu                  
Šířka přes čepy                  
Miniální pevnost řetězu                
Hmotnost 1 metru řetězu                    
Pevnostní výpočet řetězu: 
Osová vzdálenost         249,6 mm 
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Počet zubů rozety            
Maximální rychlost formule                    
Průměr pneumatiky                    
Maximální krouticí moment na rozetě                   
Poloměr rozety                     
Součinitel    pro výpočet délky řetězu: 
    (
      
   
)
 
                  (29) 
Počet článků řetězu: 
    
 
 
   
     
 
   
    
 
                (30) 
Maximální obvodová rychlost rozety: 
      
         
     
                  
     (31) 
Součinitel rázu: 
    
Z Obr. 33 vyplývá, ţe tahová síla    v taţné větvi řetězu je v rovnováze se třemi silami: 
Obvodovou silou   , kterou vypočítáme z maximálního krouticího momentu na rozetě 
         a z poloměru rozety      dle vztahu:  
    
        
    
                       (32) 
Tahovou sloţkou od odstředivé síly    :  
             
                           (33) 
Tahovou sloţkou od tíhy volné   , způsobující průhyb řetězu, o přijatelné velikosti  
          
     
      
 
        
                     (34) 
kde:  g  gravitační zrychlení [ms-2], 
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Výslednou tahovou sílu vypočteme dle vztahu: 
                                    (35) 
Statický bezpečnostní koeficient: 
    
  
  
                 (36) 
Dynamický bezpečnostní koeficient:   
    
  
    
                  (37) 
Dle očekávání, zvolený řetěz splňuje kladené poţadavky. 





VOLBA TYPU DIFERENCIÁLU 
4 VOLBA TYPU DIFERENCIÁLU 
Profily tratí, na kterých se závodí v seriálu Formula SAE, jsou charakteristické zejména 
velkým počtem zatáček nejčastěji malého poloměru a malým mnoţstvím rovných úseků. 
V zatáčkách dochází k odlehčování vnitřního hnacího kola, v jehoţ důsledku je omezen 
přenos hnací síly z kola na vozovku. Z právě těchto důvodů je nejvýhodnější pouţití 
samosvorných diferenciálů. 
Dalšími poţadavky pro výběr diferenciálu jsou: 
 Nízká cena 
 Moţnost umístění diferenciálu co nejvíce do středové roviny vozidla tak, aby byly 
příčné hnací hřídele pokud moţno stejně dlouhé 
 Kompaktnost 
4.1 URČENÍ VZDÁLENOSTI STŘEDOVÉ ROVINY PASTORKU A STŘEDOVÉ ROVINY 
VOZU  
V případě pouţití různě dlouhých příčných hnacích hřídelí by mohlo dojít při rychlé 
akceleraci k vychýlení vozidla z přímého směru v důsledku nestejných deformací hnacích 
hřídelí, způsobených stejným točivým momentem. Pro zjištění, který diferenciál lze umístit co 
nejvíce do středové roviny vozidla, bylo důleţité změřit vzdálenost mezi středovou rovinou 
pastorku na výstupní hřídeli z převodovky a středovou rovinou vozu. Pro určení této 
vzdálenosti bylo nezbytné vytvořit virtuální model. Ten byl tvořen rámem formule, 
do kterého byla usazena sestava motoru včetně pastorku na výstupní hřídeli z převodovky. 
Po odměření bylo zjištěno, ţe tato vzdálenost činí 88 mm. 
 





VOLBA TYPU DIFERENCIÁLU 
Výše zmíněným poţadavkům nejlépe vyhovují samosvorné diferenciály typu Torsen a Lok-
O-Matic. Konkrétně modely TORSEN 012000 University Special od firmy JTEKT Torsen 
North America, Inc. a diferenciál typu Lok-O-Matic model FORMULA STUDENT 2010 
od firmy Drexler Motorsport GmbH. Tyto diferenciály jsou speciálně navrţeny pro vozy 
Formula Student a jsou také nejčastěji pouţívány. Dále je moţné se setkat u týmů Formule 
Student s diferenciály Quaife od firmy RT Quaife engineering Ltd. Tyto diferenciály ovšem 
nejsou přímo určeny pro vozy kategorie Formula Student a je nutné je pro toto pouţití 
patřičně přizpůsobit. 
 
4.2 DIFERENCIÁL TORSEN 012000 UNIVERSITY SPECIAL 
Tento typ diferenciálů vyuţívá třecích sil ve šnekovém převodu. Svorný účinek lze měnit 
výměnou podloţek, které se vkládají mezi planetová kola a housing diferenciálu. Tyto 
podloţky jsou k dostání v různých materiálových provedeních. Materiály jsou voleny 
s ohledem na to, aby jejich koeficient tření způsoboval poţadovaný svorný účinek. Hmotnost 


















Obr. 37 Připojovací rozměry diferenciálu Torsen 01200 US [33] 
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4.3 DIFERENCIÁL DREXLER FORMULA STUDENT 2010 
Jedná se o nejčastěji pouţívaný diferenciál v seriálu Formula Student. Samosvornosti je 
docíleno pomocí třecích lamel, které jsou umístěny mezi skříň diferenciálu a planetové kola. 
Svorný účinek diferenciálu lze jednoduše měnit pomocí změny úhlu klínu na přítlačných 
kotoučích. K dispozici je šest základních nastavení přesně definovaných výrobcem. 
Diferenciál je k dostání ve třech variantách, pro co nejlepší umístění ve voze. Jako nejlepší 












Obr. 39 Připojovací rozměry diferenciálu Drexler FS 2010 V1 [34] 
 





VOLBA TYPU DIFERENCIÁLU 






[kg] [mm] [Kč] 
TORSEN 012000 
University Special 
3,23 50 9 550 ,- 
DREXLER Formula 
Student 2010 V1 
2,23 5 54 600 ,- 
 
Na základě výše uvedených informací bylo rozhodnuto pouţít pro vůz Dragon 3 diferenciál 
DREXLER Formula Student 2010 V1. Volba byla ovlivněna zejména niţší hmotností oproti 
konkurenčním diferenciálům. Dále faktem, ţe diferenciál DREXLER lze umístit výhodně na 
střed vozidla tak, ţe nebude docházet k různým deformacím příčných hnacích hřídelí, které by 
mohly mít za následek nestabilitu vozu při akceleraci. Dalším faktorem hovořícím 
ve prospěch diferenciálu DREXLER je jednoduchost a větší variabilita v moţnosti nastavení 
svorného účinku. Tyto vlastnosti jsou vykoupeny výrazně vyšší cenou. V tomto případě však 
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5 NÁVRH UCHYCENÍ DIFERENCIÁLU A KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
NAPÍNÁNÍ ŘETĚZU 
Nejideálnějším řešením uchycení diferenciálu by bylo, kdyby tvořil s blokem motoru jednu 
montáţní skupinu. V takovém případě by motor mohl být z vozu demontován současně 
s diferenciálem a veškeré servisní, kontrolní a údrţbové práce by mohly být prováděny mimo 
vůz. Tím by došlo ke zlepšení přístupu k jednotlivým součástem a současně k usnadnění 
a zkrácení jednotlivých prací.  
Úchyty motoru jsou bohuţel rozmístěny pro toto konstrukční řešení velmi nevhodně. 
Uchycení diferenciálu by muselo motor z velké části obepínat, coţ by se projevilo jak na 
hmotnosti celé konstrukce, tak na sloţitosti výroby. Proto bylo rozhodnuto diferenciál uchytit 
k rámu vozidla.  
5.1 NEJČASTĚJI POUŽÍVANÉ ZPŮSOBY NAPÍNÁNÍ ŘETĚZU 
Napínání řetězu můţe být realizováno pomocí napínací kladky nebo změnou osové 
vzdálenosti pastorku a rozety. Bylo rozhodnuto napínat řetěz změnou osové vzdálenosti mezi 
pastorkem a rozetou, a to zejména z důvodu, ţe prostor pro tuto konstrukci je poměrně 
limitovaný. Pouţití napínací kladky by mohlo způsobit kolize s krytem řetězu a jinými 
součástmi.  
 
Obr. 41 Napínání řetězu posuvnou kladkou [31] 
Změna osové vzdálenosti mezi pastorkem a rozetou bývá nejčastěji dosahována těmito 
způsoby: 
 Rotačním pohybem úchytů diferenciálu 
 Translačním pohybem úchytů diferenciálu 
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5.1.1 NAPÍNÁNÍ ŘETĚZU ROTAČNÍM POHYBEM ÚCHYTŮ DIFERENCIÁLU 
Pro tuto variantu je charakteristické, ţe úchyt diferenciálu je nejčastěji v jednom bodě uloţen 
rotačně na čepu. Ve druhém bodě je úchyt uloţen posuvně tak, aby jej bylo moţné 
v poţadované poloze zaaretovat. 
 
Obr. 42 Napínání řetězu rotačním pohybem. V horní vazbě jsou držáky diferenciálu uchyceny rotačně. 
Po požadovaném natočení jsou držáky v dolní vazbě zajištěny proti pohybu. 
5.1.2 NAPÍNÁNÍ ŘETĚZU TRANSLAČNÍM POHYBEM ÚCHYTŮ DIFERENCIÁLU 
Jedná se o konstrukci pouţívanou u motocyklů, kdy jsou úchyty diferenciálu uloţeny 
ve vedení a jejich poţadovaná poloha je nastavena šroubem s pojišťovací maticí. Další 
moţností změny osové vzdálenosti mezi pastorkem a rozetou pomocí translačního pohybu je 
vkládání různě tlustých podloţek pod úchyty diferenciálu. Podloţkou vhodné tloušťky nebo 
kombinací více podloţek je dosahováno poţadovaného napnutí řetězu.  
 
Obr. 43 Napínání řetězu pomocí translačního pohybu držáků diferenciálu. Správného napnutí řetězu 
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5.1.3 NAPÍNÁNÍ ŘETĚZU POMOCÍ EXCENTRICKÉHO ULOŽENÍ LOŽISEK DIFERENCIÁLU 
Opět se jedná o motocyklové řešení. Ke změně osové vzdálenosti mezi pastorkem a rozetou 
dochází v důsledku natáčení loţisek diferenciálu v excentrech. Po napnutí řetězu musí být 
excentry vhodným způsobem zajištěny proti rotaci. Průběh napínání řetězu závisí na velikosti 
excentricity.   
 
Obr. 44 Excentrické napínání řetězu 
5.2 KONCEPCE NAPÍNÁNÍ ŘETĚZU NA FORMULI DRAGON 2 
Na formuli Dragon 2 dochází k napínání řetězu pomocí rotačního pohybu drţáků diferenciálu. 
Jak je patrné na Obr. 45, v horním bodě jsou drţáky diferenciálu uloţeny rotačně. Ve spodním 
bodě je v drţáku otvor, kterým prochází závitová tyč, která je přivařená k rámu. Pomocí 
pojistných matic, které se opírají o podloţky vymezující úhlové odchylky, dochází k zajištění 
poţadované polohy drţáků diferenciálu a ke správnému napnutí řetězu. 
5.2.1 NEVÝHODY TÉTO KONCEPCE  
Jako první a zároveň kritická nevýhoda této konstrukce byl fakt, ţe při testování došlo 
k prasknutí horní trubky rámu, ke které byly úchyty diferenciálu přivařeny. Příčinou této 
poruchy bylo zřejmě příliš vysoké kombinované namáhání horní trubky rámu na ohyb a krut. 
Namáhání na ohyb bylo vyvoláno akcelerací a brţděním. Namáhání na krut bylo vyvoláno 
špatnou orientací úchytů drţáků diferenciálu. Posléze byla tato trubka nahrazena tyčí stejného 
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Obr. 45 Koncepce uchycení diferenciálu formule Dragon 2 
5.3 NÁVRH KONSTRUKČNÍHO ŘEŠENÍ UCHYCENÍ DIFERENCIÁLU A NAPÍNÁNÍ 
ŘETĚZU 
Z poznatků z minulé koncepce vyplývá, ţe je nutné drţáky diferenciálu uchytit k více 
trubkám rámu tak, aby bylo namáhání jednotlivých trubek co nejniţší. Na Obr. 46 
je konstrukce rámu pro formuli Dragon 3. Z rozmístění jednotlivých příčných trubek rámu 
bylo usouzeno, ţe bude nejvýhodnější uchytit drţáky diferenciálu k právě čtyřem trubkám, 
které se nacházejí v bezprostřední blízkosti diferenciálu. 
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Pro napínání řetězu bylo rozhodnuto zvolit variantu konstrukčního řešení vyuţívající 
excentrické uloţení loţisek diferenciálu. Hlavními argumenty pro toto rozhodnutí byly 
celková jednoduchost koncepce a moţnost jednoduchého zajištění stejného pootočení obou 
excentrů a tím zajištění polohy středové roviny rozety při napínání řetězu. Prvotní vize je, 
ţe diferenciál bude uloţený na loţiscích v excentrech, které se budou moci při napínání řetězu 
v drţácích diferenciálu volně otáčet a po dosaţení poţadovaného napnutí řetězu budou 
vhodným konstrukčním řešením zajištěny proti pootočení.  
5.3.1 KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ EXCENTRŮ 
Při návrhu excentrů bylo hlavní snahou, aby byly jejich rozměry co nejmenší, protoţe jejich 
rozměry přímo ovlivňují rozměry drţáků diferenciálu a současně i celkovou hmotnost 
uchycení diferenciálu. Rozměry excentrů jsou především určeny rozměry loţisek, které v nich 
budou nalisovány. Dalším poţadavkem je, aby byly excentry snadno a co nejlevněji 
vyrobitelné. 
NÁVRH LOŽISEK DIFERENCIÁLU 
Jak jiţ bylo řečeno snahou při návrhu loţisek je, aby měly co nejmenší vnější průměr při 
zachování trvanlivosti. Vnitřní průměry obou loţisek jsou dány vnějšími průměry 
připojovacích rozměrů diferenciálu, které činí 55 mm na straně blíţe u rozety a 50 mm 
na druhé straně. Dále jsem omezen maximální šířkou loţisek, která činí 21 mm.  Loţiska 
budou namáhány jak radiálními, tak i axiálními silami v důsledku deformací drţáků 
diferenciálu způsobených akcelerací a brţděním. Jelikoţ je velmi obtíţné zjistit zatíţení 
loţisek během jízdy, při volbě loţisek jsem vycházel ze zkušeností s loţiskami pouţitými 
na předchozích formulích. Nakonec jsem zvolil kuličková loţiska 6011-RS1 a 61910-2RS1. 
Jejich vnější průměry činí 90 mm pro loţisko umístěné blíţe rozetě a 72 mm pro druhé 
loţisko. Při zachování stejné ţivotnosti loţisek bylo ušetřeno pouze na loţiskách 
nezanedbatelných 220 g. 
VOLBA EXCENTRICITY 
Nejdůleţitějším parametrem excentrů je samotná excentricita. Její velikost ovlivňuje zejména 
rozsah moţného napínání řetězu a rozměry samotných excentrů. Při její volbě bylo snahou, 
aby rozsah napínání řetězu byl větší neţ dvojnásobek rozteče řetězu. A to z toho důvodu, 
ţe řetěz lze prodlouţit či zkrátit o část tvořenou z vnitřního a vnějšího článku, jejichţ délka 
se rovná právě dvojnásobku rozteče řetězu.  
Rozteč řetězu:      p = 15,875 mm 
Protoţe napínání řetězu se projevuje na horní i dolní větvi řetězu platí: 
                           (38) 
kde:  e  excentricita uloţení loţisek [mm].  
Volím excentricitu o velikosti 8mm. 
ZAJIŠTĚNÍ EXCENTRŮ PROTI POOTOČENÍ 
Pro zajištění excentrů proti pootočení volím šroubové spojení šesti šrouby M6 x 14 
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a závity jsou vytvořeny v drţácích diferenciálu. Pro vícero moţností napnutí řetězu je potřeba, 
aby v excentrech bylo vyvrtáno více děr, jejichţ součet musí být šestinásobkem počtu šroubů. 
Pro naše poţadavky na napínání řetězu by mělo s rezervou stačit 24 děr, tzn. 13 různých 
poloh napnutí řetězu. 
MATERIÁL A VÝROBA EXCENTRŮ 
Jako materiál pro výrobu excentrů volím EN AW 7022 Certal. Jedná se o hliníkovou slitinu, 
která je charakteristická nízkou hmotností a dobrými mechanickými vlastnostmi. Smluvní 
mez kluzu Certalu je Rp0,2 = 450 Mpa. Excentry budou vyřezávány vodním paprskem 
z Certalových desek. Funkční plochy budou následně frézovány.  
Na Obr. 47 a Obr. 48 je finální podoba excentrů, včetně odlehčení.  
 
Obr. 47 Menší excentr 
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5.3.2 KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ DRŽÁKŮ DIFERENCIÁLU 
Jak jiţ bylo uvedeno dříve, drţáky diferenciálu budou z důvodu rozloţení napětí uchyceny 
ke čtyřem příčným trubkám rámu. Poţadavky na konstrukční řešení drţáků diferenciálu jsou 
nízká hmotnost, snadná výroba a nízká cena. 
KINEMATICKÉ SCHÉMA NAPÍNÁNÍ ŘETĚZU 
Pro určení tvaru drţáků diferenciálu je nutné sestavit virtuální model, který se skládá z rámu 
vozu, sestavy motoru a sestavy diferenciálu. Tento model je také důleţitý pro správné 
umístění všech komponent tak, aby nedocházelo k ţádné kolizi. Jednotlivé součásti musí být 
ve schématu zobrazeny ve všech svých moţných funkčních polohách. To se týká zejména 
rozety a řetězu, jejichţ poloha se mění s natočením excentrů. 
Po sestavení schématu se jako kritická místa (myšleno ve smyslu kolize) ukázaly: 
 Místo moţného kontaktu řetězu s blokem motoru 
 Místo moţného kontaktu rozety s jednou z příčných trubek rámu 
 
 
Při stavbě minulých formulí se mí kolegové potýkali zejména s kolizí v prvním zmíněném 
místě. Pro vyřešení této kolize museli naklápět motor o úhel 10 °. Z tohoto důvodu byla právě 
tomuto místu věnována zvýšená pozornost. 
První verze rámu, která byla konstruována bez specifičtějších poţadavků na umístění 
diferenciálu a s ním souvisejících komponent z hlediska zmíněných kolizí nevyhovovala. 
Spoluprací s kolegy zabývajícími se tvorbou rámu jsme nakonec dospěli kombinací mírných 





NÁVRH UCHYCENÍ DIFERENCIALU A KONSTRUKCNI RESENÍ NAPIÍNÁNÍ ŘETĚZU 
úprav v konstrukci rámu a vhodným umístěním diferenciálu ke konečnému odstranění všech 
kolizí. Po odstranění všech kolizí lze díky známým polohám příčných trubek rámu a poloze 
excentrů navrhnout tvar drţáků diferenciálu. 
Drţáky diferenciálu musí být konstrukčně uzpůsobeny excentrům, které jsou v nich uloţeny 
s malou vůlí a zároveň jsou k nim připevněny pomocí šroubového spoje. Do drţáků 
diferenciálu budou vloţeny závitové vloţky HELICOIL, do kterých budou zašroubovány 
šrouby procházející excentry. Závitové vloţky HELICOIL jsou pouţity z důvodu lepšího 
rozloţení tlaků v jednotlivých závitech. Pruty, kterými bude přenášeno zatíţení na rám 
vozidla, jsou konstruovány tečně k uloţení loţiska.   
MATERIÁL A VÝROBA DRŽÁKŮ DIFERENCIÁLU 
Jako materiál pro výrobu drţáků diferenciálu byl zvolen opět EN AW 7022 Certal pro jeho 
nízkou hmotnost a dobré mechanické vlastnosti. Smluvní mez kluzu Certalu 
je Rp0,2 = 450 MPa. Drţáky se budou vyřezávat vodním paprskem z Certalových desek. 
Následně se budou frézovat funkční plochy.  
Uchycení drţáků diferenciálu k rámu vozu je navrţeno pomocí plechových výpalků 
o tloušťce 3 mm. Plechové úchyty jsou orientovány tak, aby jejich osa symetrie byla 
rovnoběţná se spojnicí středů pastorku a rozety. A to z důvodu snahy o co největší sníţení 
namáhání příčných trubek rámu na krut. Vzájemné spojení úchytů a drţáků diferenciálu 
je realizováno šroubovým spojením M10 x 35 DIN 912 v případě drţáku diferenciálu 
umístěného blíţe k rozetě a M10 x 30 DIN 912 na druhé straně. Šroubový spoj je zajištěn 
proti povolení pojišťovací maticí M10.  
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Obr. 51 Rozložená sestava držáků diferenciálu spolu s excentry a ložisky 
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6 NÁVRH KONSTRUKČNÍHO ŘEŠENÍ PŘIPOJENÍ POLOOS K 
DIFERENCIÁLU 
Doposud se nám nepovedlo najít ţádného dodavatele, který by dodával jiţ hotové unašeče 
nebo alespoň polotovary pro jejich výrobu, jenţ by pasovaly do našeho diferenciálu. Z tohoto 
důvodu jsem nucen tyto unašeče navrhnout. 
6.1 KONCEPCE PŘIPOJENÍ POLOOS K DIFERENCIÁLU NA FORMULI DRAGON 2 
Na formuli Dragon 2 jsou konce poloos osazeny tripoidním kloubem a housingem, tedy 
pláštěm tohoto kloubu. Housingy tripoidního kloubu jsou pevně přišroubovány k unašečům, 
které pomocí dráţkování přenášejí točivý moment z planetového kola diferenciálu.  
 
Obr. 53 Koncepce připojení poloos k diferenciálu na formuli Dragon 2 
6.1.1 NEVÝHODY TÉTO KONCEPCE   
Nevýhoda této koncepce spočívá v dodávaných tripoidních kloubech a jejich pláštích. 
V pláštích, dodávaných společně s tripoidními klouby od firmy Taylor Racing, se nacházejí 
poměrně velké vůle. Velké vůle se konkrétně nacházejí mezi jednotlivými kameny tripoidního 
kloubu a vloţkami pláště. Tyto vůle jsou zdrojem nepříznivých rázů. S tímto problémem 
se potýká mnoho týmů a obecně se tento problém řeší výrobou vlastních plášťů. 
6.2 NÁVRH KONSTRUKČNÍHO ŘEŠENÍ PLÁŠŤŮ TRIPOIDNÍHO KLOUBU  
Z výše zmíněných důvodů bylo také rozhodnuto pro výrobu vlastních plášťů tripoidního 
kloubu. Hlavním cílem bylo sníţit velikosti vůlí a pokud moţno navrhnout pláště, které budou 
lehké a zároveň jednoduše vyrobitelné. Při řešení tohoto problému mě napadlo sloučit plášť 
tripoidního kloubu spolu s unašečem v jednu součást. Tím dojde k odstraněním šesti šroubů 
spojujících plášť s unašečem, které se navíc musí zajišťovat drátkem proti povolení. 
Ve výsledku dojde ke zjednodušení celé koncepce. 
6.2.1 NÁVRH ZKUŠEBNÍCH VZORKŮ PLÁŠŤŮ TRIPOIDNÍHO KLOUBU 
Z důvodu odlišnosti skutečných rozměrů jednotlivých kamenů tripoidních kloubů od údajů 
poskytovaných jejich výrobcem, bylo rozhodnuto nejprve vyrobit zkušební vzorky 
s odstupňovanými průměry pro kameny o 0,05 mm. Jako materiál jsem zvolil Sikablock 
M610. Po vyrobení a odzkoušení vůlí se dospělo k závěru, ţe nejlépe vyhovuje plášť 
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Obr. 54 Zkušební vzorky pláště 
Protokol dráţkování, které se nachází v planetových kolech diferenciálu, se podařilo sehnat 
přímo z firmy Drexler motorsport. Na internetových stránkách výrobce loţisek se podařilo 
zjistit specifikaci oběţné plochy pro jehlové loţisko. Celkové rozměry pláště byly voleny tak, 
aby byly shodné s předchozí variantou. Důvod pro tento krok je jednoduchý, a sice aby zde 
v případě poruchy byla moţnost nahradit novou koncepci tou starší, bez jakýchkoliv 
konstrukčních úprav. Dá se říct, ţe řešení z formule Dragon 2 můţe poslouţit jako náhradní 
díl pro formuli Dragon 3. Dále je vhodné zajistit rozebíratelnost rozety bez nutnosti 
demontáţe unašeče s pláštěm. K tomuto účelu poslouţí tři vybrání v bočních částech pláště. 
Tyto vybrání rovněţ plní funkci odlehčení. Ještě je potřeba vyřešit fakt, ţe unašeč je šroubem 
uchycen k planetovému kolu diferenciálu, tudíţ musí být hřídel unašeče dutá a musí být 
zachován přístup k tomuto šroubu. Zároveň však musí být na vnitřní straně pláště vytvořena 
kulová dosedací plocha pro rozpěrné prvky hnacích hřídelí. Tento problém je vyřešen pomocí 
silikonové zátky, která je zasazena do duté části unašeče. Pro zajištění vysoké ţivotnosti byla 
jako materiál zvolena ocel třídy 15, vhodná pro nitridaci. Funkční plochy, jako jsou 
dráţkování a stykové plochy pro tripoidní kloub budou nitridovány.  
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6.3 NÁHRADNÍ ŘEŠENÍ PLÁŠŤŮ TRIPOIDNÍHO KLOUBU 
Z nedostatku finančních prostředků však bylo nutné vymyslet levnější náhradní variantu. 
Snahou ovšem bylo i tak zajistit ideální vůle mezi kameny tripoidního kloubu a jejich 
pláštěm. Bylo rozhodnuto pouţít unašeče z formule Dragon 1, která je uţ rozebraná a slouţí 
pouze pro účel náhradních dílů. K těmto unašečům byly navrţeny pláště, které jsou svým 
tvarem velice podobné, jako ty od firmy Taylor racing. Pláště firmy Taylor racing jsou ovšem 
vyrobeny z hliníkové slitiny s ocelovými vloţkami pro stykové plochy tripoidního kloubu. 
Mnou navrţené pláště budou vyrobeny z oceli třídy 15, kde budou výše zmíněné stykové 
plochy nitridovány.  
 
Obr. 56 Náhradní řešení plášťů tripoidních kloubů 
6.4 VÝBĚR VHODNÝCH HOMOKINETICKÝCH KLOUBŮ 
Jak jiţ bylo zmíněno, našemu pouţití svými vlastnostmi nejvíce vyhovují homokinetické 
tripoidní klouby. Na minulých verzích formulí byly pouţity klouby dodávané firmou Taylor 
racing. Tyto klouby se nám během dvou let provozu velmi dobře osvědčily, nicméně jejich 
cena je poměrně vysoká a musí se k ní připočíst nemalé poštovné, protoţe jsou posílány 
z USA. Dodací doba je rovněţ dlouhá. Snahou proto bylo najít nějaké alternativní řešení 
u jiných dodavatelů. Bylo zjištěno, ţe klouby těchto rozměrů byly pouţívány v sériové výrobě 
například ve voze Seat Ibiza I se záţehovým motorem o zdvihovém objemu 0.9 l. Vzhledem 
k tomu, ţe jde jiţ o poměrně starý vůz s málo vyskytovanou motorizací, ţádný z oslovených 
dodavatelů náhradních dílů na českém trhu nebyl schopen tyto díly zajistit. Nakonec se ovšem 
podařilo prostřednictvím české pobočky firmy GKN tyto klouby zajistit. Snaha o nalezení 
alternativního řešení se nakonec vyplatila, neboť prostřednictvím firmy GKN byly tyto 
klouby získány za třetinovou cenu, neţ tomu bylo doposud.  
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6.5 VÝBĚR VHODNÝCH PŘÍČNÝCH HNACÍCH HŘÍDELÍ 
Základním parametrem pro výběr poloos je jejich délka 
6.5.1 MĚŘENÍ PRŮBĚHU VZDÁLENOSTI MEZI NÁBOJEM KOLA A VÝSTUPEM Z DIFERENCIÁLU 
PŘI PROPRUŽENÍ NÁPRAVY 
Tuto vzdálenost a její průběh lze nejsnadněji zjistit z vytvořeného virtuálního modelu. Pro 
tvorbu tohoto modelu potřebujeme souřadnice zavěšení kola, souřadnice zadního náboje 
a souřadnice unašečů vystupujících z diferenciálu. Krajní polohy zdvihu kola činí ± 25 mm. 
Měření této vzdálenosti bude provedeno v programu Creo Parametrics. Z tabulky naměřených 
hodnot a z celkového průběhu této vzdálenosti je patrné, ţe se tato vzdálenost se zdvihem 
kola téměř vůbec nemění. Rozdíl maxima a minima téhoţ hodnoty je menší neţ 1 mm, coţ je 
při pouţití tripoidních kloubů zanedbatelná hodnota. Po získání naměřených hodnot bylo 
zjištěno, ţe poloosy z formule Dragon 1 jsou o pouhých 5 mm delší. Jelikoţ se jedná 
o poloosy firmy Taylor racing, které jsou na svých koncích vybaveny poměrně dlouhým 
dráţkováním, není problémem tyto poloosy pro naše potřeby přizpůsobit. Ušetřené finanční 
prostředky mohou být vyuţity pro jiné účely.  
 
Obr. 58 Graf vyjadřující změnu délky poloosy v závislosti na odchylce kola ze základní polohy 
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Obr. 60 Rozložená sestava hnacího ústrojí 
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7 PEVNOSTNÍ ANALÝZA METODOU KONEČNÝCH PRVKŮ 
7.1 METODA KONEČNÝCH PRVKŮ 
Jedná se o numerickou metodu, kdy je posuzovaná součást rozdělena na konečný počet prvků 
- elementů. Toto rozdělení je prováděno s ohledem na mnoho faktorů. Jednotlivé elementy 
mají přesně definovaný tvar. Existuje několik typů elementů, které se navzájem od sebe 
odlišují tvarem, počtem a polohou uzlů. Pro jednotlivé uzly jsou počítány hledané parametry. 
Hustota sítě ovlivňuje přesnost výsledků a výpočetní čas. V případě husté sítě jsou výsledky 
přesnější, ale výpočty zabírají mnohem více času. V případě řídké sítě můţe dojít 
k podhodnocení lokálního extrému, tudíţ se sice sníţí doba výpočtu, ale dojde ke sníţení 
přesnosti výsledků. Metoda konečných prvků nedokáţe řešit nepřímé úlohy.  
7.1.1 PROGRAM ANSYS WORKBENCH 
Pevnostní analýzu navrţených komponent budu řešit v tomto programu. Program Ansys 
Workbench vyuţívá jiţ zmíněnou metodu konečných prvků. Jeho výhodou je, ţe umí 
importovat modely z různých CAD formátů, včetně formátů programu Creo Parametrics, 
ve kterém byly vytvářeny navrţené modely. 
7.1.2 IMPORT MODELŮ 
Z programu Creo Parametrics byly modely počítaných součástí exportovány do formátu 
STEP, ze kterého lze pak jednoduše tyto modely importovat do programu Ansys.  
7.2 PEVNOSTNÍ ANALÝZA DRŽÁKŮ DIFERENCIÁLU VČETNĚ EXCENTRŮ 
Bylo rozhodnuto v jedné simulaci analyzovat najednou jak drţáky diferenciálu, tak i excentry. 
K tomuto rozhodnutí bylo přistoupeno ve snaze přiblíţit výpočtový model co nejvíce realitě. 
7.2.1 TVORBA VÝPOČTOVÉHO MODELU  
Nejdříve byl vytvořen v programu Creo Parametrics zjednodušený model sestavy uchycení 
diferenciálu. Model je sloţen z příčných trubek rámu, úchytů diferenciálu, drţáků 
diferenciálu, excentrů, náhradních těles za šrouby a sestavu diferenciálu. Jelikoţ bude úloha 
řešena pomocí kontaktů, byly vytvořeny jiţ zmíněné náhradní tělesa. Prvním typem 
náhradních těles jsou tělesa, která budou v modelu nahrazovat šrouby. Tyto náhradní tělesa 
mají tvar válců a jejich rozměry odpovídají rozměrům původních šroubů. Dalším náhradním 
tělesem byly nahrazeny modely loţisek a sestava diferenciálu. Součásti byly nahrazeny 
jedním tělesem válcovitého tvaru s odpovídajícími rozměry původním modelům. K tomuto 
nahrazení jsem přistoupil zejména z důvodu zjednodušení původních modelů, díky čemu se 
zmenší počet elementů a současně se tak zkrátí výpočetní čas. Po dokončení všech modelů 
byla celková sestava exportována do formátu STEP, vhodného pro import modelů 
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Obr. 62 Výpočtový model sestavy diferenciálu 
7.2.2 PŘÍPRAVA VÝPOČTŮ  
UCHYCENÍ MODELU A DEFINICE KONTAKTŮ 
Na konce příčných trubek rámu byla nadefinována vazba “Fixed Support”, česky vetknutí, 
která zamezuje pohybu a rotacím ve všech osách. Jako typ kontaktu úchytů diferenciálu 
s příčnými trubkami rámu(v reálné sestavě jsou úchyty k příčným trubkám rámu přivařeny), 
byl zvolen kontakt typu “Bonded”. Tento kontakt způsobí, ţe se úchyty diferenciálu spolu 
s příčnými trubkami rámu budou chovat jako jedno těleso. Na všechny ostatní místa, 
kde dochází k dotyku těles byly definovány kontakty typu “Frictional”, simulující tření. 
Velikost součinitele smykového tření byla volena na základě druhů materiálů stykových 
ploch.  
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TVORBA SÍTĚ 
Největší důraz na hustotu sítě byl kladen právě u analyzovaných drţáků diferenciálu 
a excentrů.  Velikost elementu u drţáků a úchytů diferenciálu byla nastavena na 2 mm. 
U excentrů byla zvolena velikost elementu 2,5 mm. U náhradních těles za šrouby dle jejich 
rozměrů byla volena velikost elementu 2,5 a 4 mm. Pro náhradní těleso za loţiska a sestavu 
diferenciálu bylo ponecháno základní nastavení programu, které vytvoří poměrně hrubou síť. 
U tohoto tělesa není nutné vytvářet jemnou síť, protoţe rozloţení napětí v náhradním tělese 
není předmětem tohoto výpočtu. Vysíťovaný model se skládá z celkem 140604 elementů.  
ZATÍŽENÍ MODELU  
Sestava byla zatíţena silou nutnou pro přetrţení řetězu. Její velikost činí 33 600 N. Působiště 
síly odpovídá poloze těţiště rozety. Směr síly je rovnoběţný se spojnicí středů rozety 
a pastorku. Jedná se o podstatně vyšší zatíţení oproti zatíţení vyskytujícího se během 
normálního provozu, které by mohlo nastat pouze za velmi nepravděpodobných podmínek. 
Dimenzace uchycení diferenciálu vůči tomuto zatíţení bude v důsledku mít pozitivní vliv 
na celkovou bezpečnost.  
Jelikoţ byly šrouby ve výpočtech nahrazeny náhradními tělesy stejných rozměrů, musí být 
pomocí vazeb zajištěno, aby jejich chování co nejlépe odpovídalo reálným šroubovým 
spojům. Právě proto byl do těţiště kaţdého náhradního tělesa definován souřadný systém tak, 
aby jeho osa Z byla totoţná s jeho osou symetrie. Potom bylo pomocí funkce “Bolt 
pretension” nadefinováno předpětí pro kaţdé náhradní těleso, odpovídající doporučeným 
hodnotám utaţení šroubu. Hodnoty předpětí pro šrouby M6 činí 8,3 kN a pro šrouby M10 
24kN. Pro jistotu, ţe je tento postup správný, byl simulován pouze takto nadefinovaný 
šroubový spoj.  
 
Obr. 64 Ověření správného definování předpětí šroubu. Legenda: 5 redukované napětí na straně styku 
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Z výsledných deformací a rozloţení redukovaného napětí na Obr. 64 je patrné, ţe tento 
způsob náhrady šroubových spojů je správný.    
Vzhledem k tomu, ţe se excentry mohou během provozu vyskytovat ve 13-ti různých 
polohách, je vhodné tento fakt ve výpočtu zohlednit. Excentry jsou však poměrně robustní 
konstrukce, tudíţ není potřeba je počítat ve všech jejich polohách. Excentry budou proto 
počítány pouze v poloze, která je zjevně nejnebezpečnější. Jedná se o polohu, kdy jsou 
spojnice středů loţisek se středy uloţení excentrů kolmé vůči směru zatěţující síly. Právě 
tehdy bude délka ramena, na kterém zatěţující síla vyvolá točivý moment a současně tak 
namáhání šroubů zajišťujících excentry proti pootočení na střih, největší. Maximální délka 
ramena je rovna velikosti excentricity, tedy 8 mm.  
Slabinou některých uchycení diferenciálu také bývá fakt, ţe nejsou dimenzovány na boční 
zatíţení. K tomuto zatíţení můţe dojít zejména při prudké akceleraci, kdy dojde k pruţné 
deformaci uchycení diferenciálu, coţ má za následek vyosení zatěţující síly. Tento fakt je 
ve výpočtu zohledněn vyosením síly do obou stran o hodnotu 3°.  
 
Obr. 65 Zobrazení zatěžovací síly spolu s příklady umístění předpětí 
VÝSLEDKY VÝPOČTU  
Výsledky výpočtu budou analyzovány podle výsledných hodnot redukovaných napětí dle 
podmínky HMH. 
U levého drţáku diferenciálu se místa s nevětší koncentrací napětí nacházejí dle očekávání 
v místech zaoblení s nízkými hodnotami poloměrů. Maximální hodnota redukovaného napětí 
je 338,08 MPa. Tato hodnota napětí se nachází s dostatečnou rezervou v oblasti elastické 


















Rozloţení redukovaného napětí je u pravého drţáku velmi podobné jako u levého. Místa 
s největší koncentrací napětí jsou téměř totoţná. Maximální hodnota redukovaného napětí 













Obr. 67 Rozložení redukovaného napětí v pravém držáku diferenciálu  





PEVNOSTNÍ ANALÝZA METODOU KONEČNÝCH PRVKŮ 
Excentry jsou poměrně robustnější konstrukce neţ drţáky diferenciálu, tudíţ lze u nich 
předpokládat niţší hodnoty maximálních napětí. Maximální hodnota redukovaného napětí pro 
levý excentr činí 219,77 MPa, pro pravý excentr je to 176,01 MPa. Hodnoty maximálních 
napětí se nacházejí s dostatečnou rezervou v oblastech elastických deformací. 
 
Obr. 68 Rozložení redukovaného napětí na levém excentru 
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7.3 PEVNOSTNÍ ANALÝZA ROZET 
Popis jednotlivých fází výpočtu je pro obě varianty rozet totoţný. 
7.3.1 TVORBA VÝPOČTOVÉHO MODELU 
Výpočtový model bude opět vytvářen v programu Creo 2. Model pro pevnostní analýzu rozet 
bude značně jednodušší, neţ jak tomu bylo v předchozím případě. Bude se skládat z obou 
polovin rozety, zjednodušené příruby a z náhradních těles za šrouby. Šrouby byly nahrazeny 
válcovými tělesy odpovídajících rozměrů. U příruby rozety bylo její vnitřní dráţkování 
nahrazeno válcovou plochou. Tato úprava byla učiněna ve snaze sníţit počet elementů 
a zkrátit tak výpočetní čas. Výsledný model byl posléze exportován do formátu STEP, 
vhodného pro import modelů do programu Ansys Workbench. 
7.3.2 PŘÍPRAVA VÝPOČTŮ 
UCHYCENÍ MODELU A DEFINICE KONTAKTŮ 
Na vnitřní válcovou plochu příruby v místě původního dráţkování byla umístěna vazba 
“Fixed Support”, čili vetknutí. Typ všech kontaktů mezi tělesy této sestavy byl nadefinován 
jako “Frictional” s koeficienty smykového tření podle druhu materiálu stykových ploch.  
TVORBA SÍTĚ 
Nejhustější síť byla aplikována na obě poloviny rozety. Snahou bylo síť zhustit v okolí 
nebezpečných míst. Za nebezpečná místa byly povaţovány zejména rádiusy odlehčovacích 
otvorů a rádiusy rybinových spojů. U náhradních těles za šrouby byla zvolena velikost 
elementu 4 mm. U sítě příruby bylo ponecháno základní nastavení programu. Přesný průběh 
redukovaného napětí v přírubě není předmětem výpočtu. Celkový počet elementů činí 
118 635, respektive 102 428. 
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ZATÍŽENÍ MODELU 
Výpočtový model byl zatěţován točivým momentem působícím na jednotlivé zuby rozety. 
Velikost zatěţujícího momentu činí 1400 Nm pro rozetu se 44-mi zuby a 1100 Nm pro rozetu 
s 34-mi zuby. Jedná se o zaokrouhlenou maximální hodnotu točivého momentu vyvolaného 
motorem, vynásobenou příslušnými převodovými poměry. Počet zubů v záběru byl stanoven 
z úhlu obepnutí rozety řetězem. Tento úhel byl odečten z náčrtu na Obr. 71. Pomocí 
trojčlenky se stanovil z úhlu obepnutí rozety řetězem teoretický počet zubů v záběru. V praxi 
je ovšem počet zubů v záběru niţší. Tento fakt byl zohledněn tak, ţe se počítalo pouze se 70-ti 
procenty zubů v záběru. Výsledný počet zubů v záběru se zaokrouhlil na niţší hodnotu. 
Celkové zatíţení bylo rovnoměrně rozděleno na jednotlivé zuby. Bude tedy platit:  
 
Obr. 71 Stanovení úhlu obepnutí rozety řetězem 
Zohledněný počet zubů v záběru: 
                                           (39) 
                                          (40) 
kde:  zz_44  teoretický počet zubů v záběru rozety se 44-mi zuby [-], 
  zz_35  teoretický počet zubů v záběru rozety se 35-ti zuby [-]. 
Bylo provedeno více simulací kaţdé rozety tak, aby byly pokryty všechny moţné kombinace 
zatíţení zubů. Na náhradní tělesa za šrouby je definována vazba “Bolt pretension”, čili 
předpětí, stejným způsobem jako v kapitole 7.2.2. Předpětí ve šroubu M8 třídy 8.8 vyvolané 
doporučeným utahovacím momentem činí 15,2 kN.   
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VÝSLEDKY VÝPOČTU 
Výsledky výpočtu budou analyzovány podle výsledných hodnot redukovaných napětí dle 
podmínky HMH. U větší rozety je největší velikost maximálního redukovaného napětí 
ve všech počítaných variantách 340 MPa. U menší rozety tato hodnota činí 300,6 MPa.  
Jelikoţ se jedná pouze o statické zatíţení, povaţuji výslednou hodnotu redukovaného napětí 
u větší rozety za příliš vysokou. Z tohoto důvodu musí být učiněny patřičné konstrukční 
úpravy. Po zvěšení rádiů v místech s největším napětím a rozšířením ţeber je velikost 
výsledného redukovaného napětí 300,5 MPa. Po konstrukčních úpravách se tedy výsledná 
hodnota maximálního redukovaného napětí nachází s poţadovanou rezervou v pásmu 
elastických deformací. 
Při vyhodnocování výsledných napětí bylo také přihlédnuto k výsledkům analýzy rozety 
pouţívané na formuli Dragon 2. Snahou bylo, aby maximální hodnoty napětí nepřekračovaly 
výsledné hodnoty z této analýzy.  
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Rozeta 44 Rozeta 35 
Mez kluzu [MPa] 450 450 450 450 450 450 
Velikost redukovaného 
napětí dle podmínky 
HMH [MPa] 
219,77 176 338 243,3 300,5 300,6 
 
Z tabulky je patrné, ţe všechny hodnoty redukovaných napětí se nacházejí s dostatečnou 
rezervou v oblastech elastických deformací. Je však nutno přihlédnout k tomu, ţe se jedná 
pouze o statické analýzy. U některých součástí, zejména excentrů se ještě nabízí moţnost 
odlehčení. K tomuto kroku hodlám přistoupit aţ po důsledném otestování kompletního 
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V této kapitole se pokusím zhodnotit a porovnat mou koncepci hnacího ústrojí s koncepcí 
minulou. Hlavními hledisky tohoto zhodnocení jsou celková cena jednotlivých částí 
a hmotnost. 
V letošní sezóně jsme se potýkali s poměrně omezeným rozpočtem. Proto jsem se snaţil 
začlenit do letošní koncepce hnacího ústrojí některé součásti z první verze formule, která je jiţ 
rozebraná na náhradní díly. Tím mám na mysli zejména diferenciál. 
Jelikoţ jedním z cílů projektu Formule Student je navrhnout formuli tak, aby mohla být 
sériově vyráběná, je vhodné při návrhu komponent myslet i na tuto stránku věci. Tento fakt 
zmiňuji zejména proto, ţe i kdyţ je výroba některých komponent plně hrazena ze sponsoringu 
výrobce, pořád je nutno dbát na jednoduchost a moţnou sériovost výroby. V následující 
tabulce jsou zobrazeny ceny a hmotnosti jednotlivých součástí, ze kterých se skládá hnací 
ústrojí. Ceny uvedené v tabulkách nejsou u všech součástí skutečné výdaje, které jsme 
za jednotlivé díly utratili. Některé součásti byly totiţ vyrobeny v rámci sponsoringu. U těchto 
součástí je uvedena odhadovaná cena, kterou bychom museli zaplatit v případě standardně 
financované výroby. 
Tab. 5 Porovnání hmotností a výrobních nákladů jednotlivých součástí vozů Dragon 2 a Dragon 3 
  Dragon 2 Dragon 3 
Součást Hmotnost [g] Cena [Kč] Hmotnost [g] Cena [Kč] 
Diferenciál 2 230 54 600 ,- 2 230 54 600 ,- 
Úchyty diferenciálu 184 400 ,- 368 1 600 ,- 
Držáky diferenciálu 568 40 000 ,- 738 10 000 ,- 
Excentry - - 678 15 000 ,- 
Ložiska 750 1 340 ,- 530 1 125 ,- 
Unašeče 896 24 000 ,- 1 176 40 000 ,- 
Housingy 680 28 000 ,- 340 10 000 ,- 
Klouby Tripode 692 6 500 ,- 692 1 360 ,- 
Manžety 180 500 ,- 180 500 ,- 
Poloosy 1634 25 000 ,- 1596 25 000 ,- 
Příruba rozety 530 3 000 ,- 530 3 000 ,- 
Rozeta 348 2 000 ,- 336 2 000 ,- 
Pastorek 129 500 ,- 129 500 ,- 
Řetěz 1 160 1 450 ,- 1 165 1 450 ,- 
Spojovací materiál 1 050 250 ,- 865 210 ,- 
Výztuže 1 840 200 ,- - - 
Celkem: 12 871 187 740 ,- 11 553 166 345 ,- 
 
Na celkové hmotnosti hnacího ústrojí formule Dragon 2 se výrazně projevilo aplikování 
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Nová koncepce hnacího ústrojí je přibliţně o 1,3 kg lehčí, i kdyţ je navrhována s ohledem 
na vysokou spolehlivost. Sestava diferenciálu je nově uchycena ke čtyřem příčným trubkám 
rámu, místo pouhých dvou. Příčné trubky rámu formule Dragon 3 jsou kratší neţ u předchozí 
verze, coţ se pozitivně projeví na celkové bezpečnosti. Z výsledků MKP analýz je navíc 
patrné, ţe nově navrţené součásti můţu ještě odlehčit. Největších hmotnostních úspor by 
se dalo ještě dosáhnout na excentrech. Bude-li to nutné, k návrhu odlehčení přistoupím aţ 
po důkladném otestování formule. 
Celková cena, kterou jsme za hnací ústrojí utratili z našeho rozpočtu, je podstatně niţší neţ 
cena uvedená v tabulce. To je způsobeno jiţ zmíněným sponsoringem a pouţitím některých 
dílů z formule Dragon 1. Některé díly, jako například klouby Tripode, se mi podařilo získat 
levněji, neţ jak tomu bylo doposud. Stačilo pouze věnovat více pozornosti průzkumu trhu 
a oslovit více dodavatelů. Celková cena, hrazená z našeho rozpočtu, činí zhruba 45 000 Kč. 
Takto vysoká úspora není výsledkem pouze mé práce, nýbrţ práce celého týmu.  
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Výroba všech navrţených komponent probíhá bez problému s dodrţením časového plánu. 
V době odevzdání diplomové práce byly jiţ k dispozici všechny komponenty kromě rozet. 
Na Obr. 76 a Obr. 77 je záběr z pasování sestavy diferenciálu do rámu.   
 
 
Obr. 76 Pasování sestavy diferenciálu s motorem do rámu. 
 







Cílem této diplomové práce bylo vytvořit novou koncepci hnacího ústrojí pro formuli 
Dragon 3. Důraz byl kladen zejména na návrh konstrukčního řešení stálého převodu, volbu 
diferenciálu, konstrukční řešení uchycení diferenciálu, konstrukční řešení mechanismu 
napínání řetězu a konstrukční řešení zajišťující přenos točivého momentu z diferenciálu 
na náboje kol. Pro vybrané komponenty bylo cílem provést pevnostní analýzu pomocí MKP. 
Důleţité je také zajistit následnou výrobu všech součástí a dodrţovat stanovený časový plán. 
Vhledem k omezenému týmovému rozpočtu je důleţité, aby nová koncepce byla levná, 
popřípadě je moţné vyuţít některé komponenty z minulých verzí formulí. 
Nejdříve byla vypracována rešerše nejčastěji pouţívaných hnacích ústrojí v seriálu Formula 
Student. Snahou bylo se inspirovat jednotlivými řešeními a posléze vytvořit vlastní návrh 
hnacího ústrojí. 
Prvním krokem bylo navrhnout konstrukční řešení stálého převodu. Pro naše pouţití bylo 
nejvýhodnější zvolit řetězový převod, pro který je výstupní hřídel našeho motoru jiţ 
přizpůsobena. Toto řešení je velice vhodné i z finančního a hmotnostního hlediska. Důleţitým 
parametrem stálého převodu je jeho převodový poměr. Ten lze upravovat změnou počtu zubů 
na pastorku nebo rozetě. Bylo rozhodnuto měnit převodový poměr změnou počtu zubů 
na rozetě, protoţe sníţení počtu zubů na pastorku by mohlo mít negativní vliv na kvalitu 
přenosu točivého momentu. Pro optimální nastavení bylo vyuţito dat získaných z měření 
vnější otáčkové charakteristiky, na jejichţ základě byl sestaven diagram hnací síly v závislosti 
na rychlosti. Snahou bylo nastavit maximální rychlost formule na 95 km/h. Nabízely se dvě 
moţnosti nastavení. A to nastavit tuto hodnotu na čtvrtém nebo pátém rychlostním stupni. 
Niţší počet vyuţívaných rychlostních stupňů sice formuli zpomalí, ale zároveň zjednoduší její 
ovládání.  Vyuţívat všech šesti rychlostních stupňů není vhodné z hlediska velkého průměru 
rozety. V simulaci sprintu na 75 m se od sebe obě varianty časově výrazně nelišily, proto jsem 
přistoupil k návrhu rozet pro obě tyto varianty převodového poměru. V reálném testování 
se ukáţe, která z obou variant bude vhodnější pro dané typy závodů.  
Důleţitým poţadavkem pro volbu diferenciálu je moţnost jeho umístění co nejvíce do středu 
vozidla tak, aby obě poloosy byly stejně dlouhé. Dalšími hledisky pro tuto volbu byly 
hmotnost a cena. Těmto parametrům nejlépe vyhovoval diferenciál Drexler University 
Special, jenţ bylo navíc moţno pouţít z první verze naší formule, která slouţí na náhradní 
díly. 
Při návrhu uchycení diferenciálu bylo snahou se vyhnout chybám minulé koncepce, 
kde docházelo k přílišnému namáhání příčné trubky rámu, coţ způsobilo její selhání. Proto 
byl diferenciál uchycen k celkem čtyřem příčným trubkám rámu, namísto dvou.  Úchyty 
diferenciálu byly cíleně orientovány tak, aby pokud moţno nedocházelo k namáhání příčných 
trubek rámu na krut.  
Pro napínání řetězu byl navrhnut excentrický mechanismus, kde je diferenciál na loţiscích 
umístěný v excentrech, které jsou po dosaţení poţadovaného napnutí řetězu zajištěny proti 
pohybu. Excentricita tohoto mechanismu je nastavena tak, aby rozsah napnutí pokrýval délku 
dvou článků řetězu. 
U loňské koncepce unašečů jsou poměrně velké vůle v místech kontaktu s tripoidními klouby. 






unašečů s menšími hodnotami vůlí. Pro nalezení ideálních hodnot vůlí a tedy vnitřních 
průměrů v unašečích byly nejdříve vyrobeny zkušební vzorky lišící se vnitřními průměry pro 
tripoidní klouby. Navíc bylo rozhodnuto pro celkové zjednodušení koncepce připojení 
poloosy k diferenciálu sloučením unašečů a plášťů tripoidního kloubu v jednu součást. 
Při návrhu nových unašečů byl rovněţ kladen důraz na zachování rozměrové kompatibility 
s loňskou koncepcí tak, aby loňské řešení mohlo slouţit jako náhradní díl pro novou koncepci. 
Díky zachování rozměrové kompatibility s loňskou koncepcí bylo moţné pouţít poloosy 
z formule Dragon 1. Tím byly opět ušetřeny nemalé finanční prostředky.  
Při návrhu všech komponent bylo důleţité neustále komunikovat s ostatními členy týmu. Tato 
komunikace je nezbytně nutná zejména z důvodů zabránění moţnosti kolizí. Zmíním 
například komunikaci s členy zabývajícími se konstrukcí rámu, protoţe konstrukce rámu 
musela být velmi přizpůsobena poţadavkům hnacího ústrojí. 
Vybrané komponenty byly následně podrobeny pevnostní analýze pomocí MKP. Výsledné 
redukované napětí byly stanoveny dle hypotézy HMH. Jelikoţ bylo velmi obtíţné stanovit 
přesné hodnoty provozních zatěţujících sil a momentů, výpočty tomu musely být patřičně 
přizpůsobeny. V případě pevnostního výpočtu uchycení diferenciálu bylo snahou volit 
zatěţující síly s dostatečnou rezervou větší, neţ jaké mohou během reálného provozu nastat. 
Proto bylo zvoleno zatíţení silou, potřebnou pro přetrţení řetězu. 
Rozety byly zatěţovány točivým momentem motoru, vynásobeným příslušnými převodovými 
poměry. Konečná velikost tohoto točivého momentu byla navýšena přibliţně o 10 %. V potaz 
byl také brán fakt, ţe počet zubů v záběru není v praxi roven úhlu opásání rozety řetězem. 
Jelikoţ byly rozety posuzovány statickou zkouškou, bylo snahou je navrhnout tak, aby 
výsledné hodnoty maximálních redukovaných napětí byly s dostatečnou rezervou v oblastech 
elastických deformací. Rozety nevyhověly napoprvé, proto muselo být přistoupeno 
k náleţitým konstrukčním úpravám. 
Ve výpočtových modelech se nacházely předepjaté šroubové spoje. Ty se skládaly 
z náhradních válcových těles za šrouby s odpovídajícími rozměry. Pro jistotu, ţe v těchto 
spojích bylo správně aplikováno předpětí, byly nejdříve simulovány samotné šroubové spoje. 
Velikost předpětí byla stanovena dle doporučených utahovacích momentů. Výsledný průběh 
napětí odpovídal reálnému průběhu. 
Všechny testované součásti nakonec vyhověly. 
Při konečném srovnání loňské a letošní koncepce vyšlo najevo, ţe letošní koncepce je o více 
neţ jeden kilogram lehčí. Současně je navrhována s důrazem na vysokou spolehlivost. Proto 
si troufám tvrdit, ţe v tomto směru se povedlo loňskou koncepci překonat. Navíc z MKP 
analýz vyplývá, ţe některé komponenty, jako jsou například excentry či drţáky diferenciálu, 
by bylo moţné ještě odlehčit. K tomuto kroku ovšem hodlám přistoupit aţ po důsledném 
otestování formule. 
Jelikoţ jsme v letošní sezóně vázání omezeným rozpočtem, bylo důleţité myslet i na tuto 
stránku věci. Pouţitím některých součástí z první verze formule se podařilo ušetřit nemalé 
finanční obnosy, které se daly vyuţít pro jiné účely. Navíc se podařilo díky důslednějšímu 
průzkumu trhu a oslovení více dodavatelů získat některé součásti levněji neţ tomu bylo 






Odhadovaná cena všech součástí při plném financování by činila přibliţně 170 000 Kč. 
Výsledná úspora není výsledkem pouze mé práce, nýbrţ práce celého týmu.  
Výroba všech navrţených komponent probíhá bez problémů a s dodrţením časového plánu. 
Při odevzdávání této diplomové práce jsou k dispozici jiţ všechny součásti kromě rozet.   
Doufám, ţe má práce na hnacím ústrojí formule posune náš tým zase o kousek dál, tak jako 
mne určitě posunou zkušenosti nabyté díky tomuto projektu.  
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
a [m] Rozchod kol 
A [mm] Osová vzdálenost řetězového převodu 
b1 [mm] Šířka článku řetězu 
B1 [mm] Šířka zubu jednořadého kola 
c [mm] Hodnota zaoblení zubu 
ca [-] Součinitel pro výpočet délky řetězu 
d1 [mm] Průměr válečku 
Da [mm] Průměr hlavové kruţnice 
Df [mm] Průměr patní kruţnice 
Dg [mm] Největší průměr věnce kola 
dpneu [m] Průměr pneumatiky 
Droz [m] Průměr rozety 
Dt [mm] Průměr roztečné kruţnice 
e [mm] Excentricita uloţení loţisek 
F0 [N] Obvodová síla 
Fc [N] Tahová sloţka odstředivé síly 
Fk [N] Celková hnací síla na kolech 
Fl [N] Hnací síla na levém kole 
Fm [N] Tahová sloţka volné tíhy 
Fp [N] Hnací síla na pravém kole 
Fp [N] Minimální pevnost řetězu 
Fřet [N] Síla přenášená řetězem 
Ft [N] Celková tahová síla 
h [mm] Vzdálenost mezi dnem a přechodem poloměru R1 do poloměru R2 
h [m] Průhyb řetězu 
i1st [-] Převodový poměr prvního rychlostního stupně 
iprim [-] Převodový poměr primárního převodu 
isek [-] Převodový poměr sekundárního převodu 
ist [-] Převodový poměr jednotlivých rychlostních stupňů 
kd [-] Dynamický bezpečnostní koeficient 
ks [-] Statický bezpečnostní koeficient 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
Mdif_mot [Nm] Zatíţení diferenciálu, způsobené max. točivým momentem motoru 
Mk [Nm] Točivý moment motoru 
Ml [Nm] Točivý moment na levém kole 
Mp [Nm] Točivý moment na pravém kole 
Mpol_max [Nm] Maximální krouticí moment, který dokáţou přenést poloosy: 
Mroz_max [Nm] Krouticí moment na rozetě  
mřet [kg] Hmotnost 1 metru řetězu 
Mt [Nm] Točivý moment přivedený na skříň diferenciálu 
Mt_max [Nm] Maximální točivý moment motoru 
MTl [Nm] Třecí moment na levém planetovém kole 
MTp [Nm] Třecí moment na pravém planetovém kole 
MTs [Nm] Třecí moment na satelitu 
nl [s
-1
] Otáčky levého kola 
np [s
-1
] Otáčky pravého kola 
nt [s
-1
] Otáčky talířového kola 
nw [s
-1
] Otáčky kola formule 
p [mm] Rozteč řetězu 
R [m] Poloměr kruţnice, kterou opisuje střed nápravy 
r [m] Poloměr kola formule 
R1 [mm] Poloměr dna zubové mezery 
R2 [mm] Poloměr přechodové kruţnice 
R3 [mm] Poloměr zaoblení zubu 
rd [m] Poloměr kol 
Rp0,2 [MPa] Smluvní mez kluzu pro EN AW 7022 Certal 
rpl [m] Poloměr planetového kola 
rroz [mm] Poloměr rozety 
rs [m] Poloměr satelitu 
tčep [mm] Šířka řetězu přes čepy 
tvn [mm] Vnitřní šířka článku řetězu 
u [mm] Vzdálenost mezi středy poloměrů dna zubu 
v [m.s
-1
] Rychlost formule 
vl [m.s
-1
] Obvodová rychlost levého kola 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
vp [m.s
-1
] Obvodová rychlost pravého kola 
vroz [m.s
-1
] Maximální obvodová rychlost rozety 
vt [m.s
-1
] Rychlost poloměru kruţnice, kterou opisuje střed nápravy 
X [-] Počet článků řetězu 
Y [-] Součinitel rázu 
z1 [-] Počet zubů pastorku 
z2 [-] Počet zubů rozety 
zvar1 [-] Počet zubů první varianty rozety 
zvar2 [-] Počet zubů druhé varianty rozety 
zz_35 [-] teoretický počet zubů v záběru rozety se 35-ti zuby 
zz_44 [-] teoretický počet zubů v záběru rozety se 44-mi zuby 
zz_zohl35 [-] Zohledněný počet zubů v záběru rozety se 35-ti zuby 
zz_zohl44 [-] Zohledněný počet zubů v záběru rozety se 44-mi zuby 
α [°] Úhel boku zubu pro dělící způsob výroby 
Β1 [°] Úhel sklonu hnací hřídele 
Β1 [°] Úhel sklonu hnací hřídele 
π [-] Ludolfovo číslo 
ωl [rad.s
-1
] Úhlová rychlost pravého kola 
ωp [rad.s
-1
] Úhlová rychlost levého kola 
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